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Contexte
Les turbomachines sont de nos jours implique´es dans la plupart des grands
secteurs de l’industrie : l’ae´ronautique, l’ae´rospatial, le naval, l’automobile, pom-
page des eaux, industrie pe´trolie`re . . . etc. Ceci explique l’inte´reˆt grandissant
suscite´ aupre`s de la communaute´ des chercheurs afin de dompter la technolo-
gie relative au fonctionnement de ces machines. L’ame´lioration des efficiences de
fonctionnement et de la fiabilite´ de ce type de moteurs constitue le souci perma-
nent des scientifiques activant dans les divers domaines de la turbomachinerie.
Au stade actuel, les recherches mene´es sont oriente´es d’une part pour re´pondre
a` des contraintes e´conomiques, environnementales et e´nerge´tiques qui s’imposent
dore´navant a` la conception de toute machine, et d’autre part pour limiter la
de´gradation e´nerge´tique conditionne´e par les effets des phe´nome`nes physiques
lie´s aux e´coulements fluides en e´volution.
Dans ce contexte, il est a` noter que les proce´de´s de fabrication et de re´alisa-
tion de ces machines conditionnent exclusivement la qualite´ de fonctionnement et
la dure´e de vie durant l’exploitation (e´tat de surface, syme´trie des ge´ome´tries des
aubes, e´quilibrage, . . . etc). Au vu de l’importance de cet enjeu industriel, il de-
vient, alors, essentiel de re´aliser un aubage a` conception optimise´e et assez robuste
pour re´pondre aux diverses sollicitations, ae´rodynamiques et thermiques, et des
interactions fluide-structure. En effet, ces aubes sont soumises a` des contraintes
thermiques et me´caniques se´ve`res, voire extreˆmes, (fre´quence de rotation, tem-
pe´rature de la turbine, e´rosion, vibration,. . . etc) a` meˆme que la surveillance et
le diagnostic des de´fauts deviennent des impe´ratifs de la maintenance pre´ventive
et re´gulie`re. A titre illustratif, le nombre important des pie`ces unitaires tour-
nantes induit des proble`mes vibratoires souvent prohibitifs. La conception le´ge`re
et monobloc des pie`ces est la solution toute a` fait indique´e pour y reme´dier. Pra-
tiquement, il est fait appel au proce´de´ de fabrication dit par ” Rotomoulage ”. Ce
proce´de´, relativement nouveau, permet, dans la plupart des cas, d’ame´liorer les
caracte´ristiques des turbomachines comparativement aux proce´de´s de produc-
tion dits classiques ou conventionnels. Certains ventilateurs de refroidissement
automobiles sont de´ja` e´labore´s par le proce´de´ de rotomoulage.
Notre e´tude est e´tendue, e´galement, a` un second aspect tout aussi impor-
tant et relatif aux e´coulements en e´volution dans les turbomachines. En effet,
deux e´tudes, nume´rique et expe´rimentale, sont e´labore´es afin de permettre une
meilleure compre´hension de la phe´nome´nologie, particulie`rement complexe, des
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e´coulements implique´s dans ces machines. L’interaction de l’e´coulement secon-
daire (e´coulement de jeu ou de fuite) avec l’e´coulement principal ge´ne`re des in-
stabilite´s responsables de la de´gradation des performances de fonctionnement de
la turbomachine. La pre´sente e´tude tente de faire investigation de ce phe´nome`ne,
particulie`rement, et propose une strate´gie de controˆle en vue de limiter l’impact
de ces perturbations sur le rendement e´nerge´tique global de la turbomachine.
La technique de controˆle pre´sente´e est juge´e prometteuse en e´gard aux re´sultats
probants obtenus.
Objectifs et plan de la the`se
Les travaux de recherche envisage´s dans le cadre de cette the`se permettent
d’e´tudier l’ae´rodynamique de l’e´coulement interne et la possibilite´ d’un controˆle
actif de l’e´coulement de fuite (a` travers le jeu de fonctionnement) par la technique
de soufflage dans un ventilateur axial a` aubes creuses obtenu par rotomoulage.
Pre´cise´ment, il s’agit de faire une investigation, par voies nume´rique et expe´ri-
mentale, de la re´ponse de l’e´coulement en termes des performances globales du
ventilateur au controˆle par soufflage rotatif.
Il est e´galement recherche´ a` travers cette e´tude de faire prospection de la
faisabilite´ du nouveau proce´de´ de rotomoulage comme nouvelle technique pour
la re´alisation des turbomachines. D’un point de vue technique, le rotomoulage
est une solution qui a fait preuve d’efficience sachant qu’il permet de lever les
limitations rencontre´es avec les proce´de´s de production conventionnels (perte
de la matie`re, contraintes re´siduelles,. . . etc) tout en introduisant de nouvelles
fonctionnalite´s (des inserts me´talliques ou plastiques, sans collage et soudure,
peu de contraintes re´siduelles, . . . etc). Cependant, pour atteindre ces objectifs,
des de´veloppements et validations scientifiques et technologiques, tant the´oriques
qu’expe´rimentaux, sont ne´cessaires pour e´liminer ces limitations et augmenter la
connaissance concernant l’influence des parame`tres du proce´de´ sur la perfor-
mance du ventilateur rotomoule´.
En fait, il est question de tirer profit du proce´de´ de rotomoulage en exploitant :
– La nature creuse des aubes rotomoule´es pour ame´liorer la rigidite´ et e´ven-
tuellement amener un gain en masse. Cette ame´lioration dans la tenue
me´canique pourrait eˆtre utilise´e pour mieux controˆler les jeux de fonction-
nement, ge´ne´ralement a` l’origine de pertes ae´rodynamiques et de bruits
dans les machines tournantes.
– La compatibilite´ de ce proce´de´ en usant de divers mate´riaux, notamment,
pour assurer l’absorption ou l’amortissement acoustique. Il est possible de
Introduction ge´ne´rale 3
faire usage de mousses ou d’inse´rer localement des zones pre´sentant des
rugosite´s ou des porosite´s diffe´rentes pour absorber passivement le bruit.
En somme, dans son approche, l’e´tude a e´volue´ autour de principaux objectifs
ayant balise´s, chemin faisant, la route vers ces derniers a` travers diffe´rents paliers.
Ceux-ci peuvent eˆtre re´sume´s comme suit :
– E´tude des parame`tres du rotomoulage pour la re´alisation d’un ventilateur
de refroidissement d’automobile.
– Mise au point de la technique du soufflage rotatif sur le banc d’essai ISO
5801.
– Approche nume´rique du banc d’essai re´alise´ et ces conditions ope´ratoires.
Le me´moire s’articule autour de quatre chapitres :
Le premier chapitre porte sur des ge´ne´ralite´s relatives aux turbomachines
axiales et au controˆle des e´coulements. On introduit, d’abord, les diffe´rentes
interactions recense´es, en particulier, celles en rapport avec le jeu radial. Un
inte´reˆt particulier est porte´ sur le controˆle passif et actif de l’e´coulement au sein
de cette zone pre´cise´ment.
Le second chapitre est consacre´ a` l’e´tude expe´rimentale. On pre´sente, dans
un premier temps, les e´tapes de la conception et de la re´alisation du ventilateur
par le proce´de´ du rotomoulage suivies ensuite, des de´tails relatifs au montage
expe´rimental et a` la me´trologie mise en œuvre. Il est a` souligner qu’il est fait
usage d’une transmission me´canique par moyen de courroie crante´e et de joint
tournant permettant la conduite d’air comprime´ depuis une source fixe (com-
presseur central du laboratoire) vers l’extre´mite´ du ventilateur ayant une virole
munie des trous d’injection.
Le troisie`me chapitre pre´sente les re´sultats expe´rimentaux pour deux configu-
rations d’e´coulement naturel (sans controˆle) puis controˆle´. Plusieurs conditions
ope´ratoires sont conside´re´es, a` savoir : la position axiale du ventilateur par rap-
port au caisson, le nombre de trous (16 et 32), la vitesse de rotation, le diame`tre
du diaphragme et le taux d’injection. Dans un second lieu, on pre´sente la ca-
racte´risation du sillage proche en de´terminant la nappe de la vitesse axiale par
un tube de Pitot statique accompagne´e d’une analyse locale de l’influence des
conditions de controˆle.
Le quatrie`me chapitre pre´sente les diffe´rentes e´tapes de la mode´lisation nu-
me´rique. Une e´tude comparative des re´sultats nume´riques et expe´rimentaux est
mene´e pour la configuration rentable de seize (16) trous en variant le taux d’in-
jection. Ensuite, la re´duction du de´bit de fuite est e´tudie´e par l’analyse de la
topologie d’e´coulement dans le jeu de fonctionnement.

Chapitre 1
E´tat de l’art
Sommaire
1.1 Ge´ne´ralite´s sur les turbomachines . . . . . . . . . . . . . 6
1.1.1 De´finition et classement . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 6
1.1.2 Ventilateurs axiaux . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 8
1.1.3 Ventilateur de refroidissement de moteur d’automobile . . 11
1.1.4 E´coulement dans les turbomachines axiales . . . . . . . . 12
1.1.5 E´coulement dans le jeu de fonctionnement . . . . . . . . . 13
1.2 Notion de Controˆle de l’e´coulement . . . . . . . . . . . . 14
1.2.1 Concept du controˆle . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 14
1.2.2 Proce´dures et objectifs du controˆle . . . . . . . . . . . . . 14
1.3 Controˆle de l’e´coulement dans le jeu de fonctionnement 15
1.3.1 Moyens de controˆle passif . . . . . . . . . . . . . . . . . . 15
1.3.2 Controˆle actif par soufflage . . . . . . . . . . . . . . . . . 23
1.4 Synthe`se et strate´gie de controˆle adopte´e . . . . . . . . . 25
Ce chapitre comprend essentiellement deux parties. La premie`re consiste a` de´-
crire les turbomachines et en particulier les ventilateurs axiaux, leur classement,
les phe´nome`nes ae´rodynamiques intervenant dans les machines axiales et surtout
au niveau du jeu de fonctionnement. La deuxie`me partie est de´die´e a` l’e´tat de l’art
relatif au controˆle de l’e´coulement au niveau du jeu de fonctionnement. Applique´
a` diffe´rentes cate´gories de turbomachines (ventilateur, compresseur et turbine),
le controˆle dans le jeu de fonctionnement re´ve`le les issues possibles permettant
de re´duire les pertes ae´roacoustiques. Nous essayons de pre´senter les diffe´rentes
techniques de controˆle passives et actives par soufflage. Pour ce dernier, l’e´tat
de l’art nous oriente vers une strate´gie de controˆle de l’e´coulement de retour au
niveau du jeu radial d’un ventilateur axial refroidissant un moteur d’automobile.
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1.1 Ge´ne´ralite´s sur les turbomachines
1.1.1 De´finition et classement
Une turbomachine est un syste`me de re´volution permettant un e´change d’e´ner-
gie entre une partie tournante (rotor) et un fluide en e´coulement. L’e´change
d’e´nergie est le re´sultat du travail des efforts ae´rodynamiques ge´ne´re´s sur les
faces des aubes. La turbomachine est ” re´ceptrice ”, si elle rec¸oit de l’e´nergie
du fluide pour la convertir en une e´nergie me´canique exploitable (turbine), ou ”
ge´ne´ratrice ” si le fluide rec¸oit de l’e´nergie (compresseur, pompe). Divers crite`res
peuvent intervenir lors de la classification de ces machines. D’apre`s Lakshmina-
rayana [1] (figure 1.1), on peut les regrouper selon :
Nature du fluide : Liquide (pompes, he´lices marines) ou gaz (ventilateurs,
compresseurs, turbines, . . .), compressible ou incompressible, . . . etc.
Sens du transfert d’e´nergie : Ge´ne´ratrice ou re´ceptrice.
Forme du rotor : L’orientation du tube de courant a` l’inte´rieur des aubes,
nous permet de distinguer en particulier trois types de machines :
– Machine axiale : Destine´e a` faire circuler le fluide dans une direction
paralle`le a` l’axe de rotation avec un de´bit relativement important et une
pression moyennement faible.
– Machine radiale : L’e´coulement rentre axialement puis refoule´ radiale-
ment. Ce type de machine est convenu pour des de´bits mode´re´s et de
fortes pressions.
– Machine mixte : C’est une machine interme´diaire dont l’e´coulement est
oblique selon une me´ridienne incline´e par rapport a` l’axe de rotation.
La forme du rotor peut eˆtre caracte´rise´e par deux nombres adimensionnels
issus du mode`le de la similitude des turbomachines. On de´finit alors respective-
ment la vitesse angulaire spe´cifique et la vitesse spe´cifique :
Ns =
ω
√
Qvn
(gHn)3/4
(1.1)
nsq =
N
√
Qvn
H
3/4
n
(1.2)
Selon l’e´quation 1.1, la vitesse spe´cifique est inversement proportionnelle a`
l’e´le´vation me´trique du fluide et augmente avec le de´bit. Dans cette situation, les
machines radiales sont caracte´rise´es par de faibles vitesses spe´cifiques et inverse-
ment pour les machines axiales (figure 1.2).
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Figure 1.1 – Classification des turbomachines : nature du fluide, sens du trans-
fert d’e´nergie, forme du rotor, d’apre`s Lakshminarayana [1].
Figure 1.2 – Relation entre forme du rotor et vitesse spe´cifique. Tire´ de [2].
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1.1.2 Ventilateurs axiaux
Tous d’abord, qu’appelle-t-on un ventilateur ?
Selon une de´finition de l’ISO, un ventilateur est ” une turbomachine
qui rec¸oit de l’e´nergie me´canique et l’utilise a` l’aide d’une ou plusieurs
roues a` aubes de manie`re a` entretenir un e´coulement continu d’air ou
d’un autre gaz qui le traverse et dont l’e´le´vation de pression ne de´passe
pas 30kPa pour une masse volumique de 1, 2 kg/m3 ” [3].
Les syste`mes de ventilations sont ne´cessaires dans de nombreuses applications.
Ils peuvent alimenter une zone en air ou en extraire de l’air pollue´. Ils sont utilise´s
dans la climatisation (baˆtiment et transport), le controˆle du taux d’humidite´,
les installations sous-terraines, le refroidissement (circuits e´lectroniques, moteurs
e´lectriques et thermique), etc.
1.1.2.1 Performances du ventilateur
Afin de de´terminer le point de fonctionnement nominal d’un ventilateur, on
proce`de d’abord a` de´terminer la re´sistance du circuit ae´raulique donnant ainsi
l’e´volution des pertes de charge en fonction du de´bit. Ces pertes seront compen-
se´es par le travail fourni par le ventilateur. Par la suite, le point de fonctionnement
nominal sera choisi pour un rendement maximal (figure 1.3).
Figure 1.3 – Performances d’un ventilateur axial.
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Le rendement du ventilateur peut eˆtre de´fini par le rendement total ou le
rendement statique selon l’e´le´vation de la pression exprime´e. Il est donne´ par :
η =
∆P ·Qv
(C.ω)
(1.3)
Dans les turbomachines, on proce`de a` regrouper les grandeurs physiques en
de´finissant des grandeurs re´duites. Sous certaines conditions, la proce´dure de
similitude effectue´e conduit a` des groupes d’invariants dits de ” Rateau ”.
Pour un ventilateur cette de´marche permet de pre´voir les caracte´ristiques
(courbes de´bit-pression) pour des conditions ope´ratoires de vitesse et de dia-
me`tre connues. L’inte´reˆt est de re´duire le nombre d’essais et de comparer les
performances. Ainsi, en ne´gligeant les effets de faible nombre de Reynolds et de
la rugosite´ relative, on arrive a` de´finir les coefficients adimensionnels de de´bit, de
pression et de puissance donne´s respectivement par les relations suivantes :
Φ =
4 ·Qv
(piD2u)
(1.4)
Ψ =
2∆P
(ρu2)
(1.5)
λ =
8∆P ·Qv
(piρD2u3)
(1.6)
Pour un ventilateur de diame`tre donne´, et pour deux essais a` vitesses de
rotations diffe´rentes Ω1 et Ω2, on peut estimer l’ordre de variation entre les gran-
deurs globales telles que le de´bit, l’e´le´vation de pression et la puissance ae´raulique
ge´ne´re´e. On obtient ainsi :
Qv2
Qv1
=
Ω2
Ω1
(1.7)
∆P2
∆P1
=
(
Ω2
Ω1
)2
(1.8)
(∆P ·Qv)1
(∆P ·Qv)2 =
(
Ω2
Ω1
)3
(1.9)
Qv varie avec Ω.
∆P varie a` avec Ω2.
(∆P.Qv) la puissance ae´raulique varie avec Ω
3.
10 Chapitre 1 : E´tat de l’art
1.1.2.2 Classement des ventilateurs axiaux
Le ventilateur axial est destine´ a` faire circuler l’air a` de´bit relativement im-
portant avec une pression moyennement faible afin de vaincre les pertes de charge
du circuit. On peut distinguer trois types a` savoir (figure 1.4) :
– Ventilateur axial sans redresseur : Le ventilateur sans redresseur peut
atteindre un rendement de l’ordre de 80% destine´ pour les pressions mode´-
re´es (baˆtiment, refroidissement moteur thermique).
– Ventilateur axial avec redresseur : Le roˆle du redresseur fait accroitre
le rendement du fait de la conversion de la pression dynamique de giration
en pression statique. Le rendement peut atteindre 90% (ventilation ge´ne´rale
dans le baˆtiment, industrie).
– Ventilateur axial he´lices : Les ventilateurs he´lices atteignent un rende-
ment de l’ordre de 60%. Ils fonctionnent dans des faibles pressions statiques
et un fort de´bit (industrie de froid et conditionnement d’air).
Une autre classification fait intervenir la combinaison du redresseur avec le
care´nage (figure 1.5). Elle est base´e sur l’apport du care´nage (carter) vis a` vis, le
rendement et les diffe´rentes pertes pouvant avoir lieu (frottement, extre´mite´ de
l’aube et l’effet de la giration).
Figure 1.4 – Ventilateurs axiaux :
(a) sans redresseur, (b) avec redresseur, (c) he´lice. Tire´ de [3].
Figure 1.5 – Influence du care´nage et du redresseur. Tire´ de [4].
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1.1.3 Ventilateur de refroidissement de moteur d’auto-
mobile
Dans le secteur automobile, le ventilateur axial est principalement destine´ a`
assurer la circulation d’air afin d’atteindre les conditions de refroidissement du
liquide re´frige´rant. En effet, lors du de´placement du ve´hicule a` partir d’un seuil
de vitesse, l’e´change thermique par convection force´e assure le refroidissement.
Cependant, a` l’arreˆt ou a` de´placement limite´ (circulation routie`re, embouteillage,
la tempe´rature externe e´leve´e, moteur en pleine charge, etc), le ventilateur est
de´clenche´ par une commande assurant ainsi le de´bit d’air ne´cessaire. Il est monte´
dans un Groupe Moto-Ventilateur (GMV) (voir figure 1.6).
Les GMV fonctionne en deux modes selon le positionnement du ventilateur.
– GMV ”aspiration”, ventilateur en amont du radiateur.
– GMV ”soufflant”, ventilateur en aval du radiateur.
Les re´glementations de confort impose´es aux constructeurs d’automobile exigent
la re´duction du niveau sonore des GMV dont le ventilateur est souvent la source
principale. Les recherches actuelles se focalisent vers une conception de venti-
lateur ayant un faible niveau de bruit. Nous avons souligne´ auparavant que la
source du bruit pour un ventilateur provient de l’ae´rodynamique instationnaire
et surtout au niveau du jeu de fonctionnement.
Figure 1.6 – Groupe Moto-Ventilateur (GMV).
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1.1.4 E´coulement dans les turbomachines axiales
Dans leur revue historique, Cumpsty et Greitzer [5] tentent de rapporter
les progre`s mene´s dans l’e´tude des e´coulements en turbomachine. Avant 1940,
la conception des turbomachines e´tait base´e sur des approches analytiques et
empiriques et ne tenait compte que de l’e´coulement moyen dans le plan aube-
a`-aube. Apre`s 1940, les effets tridimensionnels, instationnaires et visqueux de
l’e´coulement ont e´te´ pris en conside´ration. Tous d’abord, dans les travaux mene´s
par Squire et Winter [6], on a commence´ a` noter la structure de l’e´coulement
secondaire dans le plan transverse de l’e´coulement.
Par la suite, les recherches mene´es ont identifie´ les diffe´rents me´canismes de
ge´ne´ration des tourbillons qui sont les sources de bruit et les facteurs de diminu-
tion des performances ae´rodynamiques (figure 1.7). Ces sources sont principale-
ment lie´es aux interactions entre e´coulement turbulent, ge´ome´trie d’aube, couche
limite, e´coulements secondaires et e´coulement dans le jeu de fonctionnement.
Parmi ces structures tourbillonnaires, on distingue l’e´coulement de jeu (de´bit
de fuite) qui peut devenir, comme on verra par la suite, la source dominante des
pertes d’e´nergie, d’instabilite´s et de nuisances sonores.
Figure 1.7 – Phe´nome`nes instationnaires dans les turbomachines axiales
(NASA Lewis Research Center) [7].
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1.1.5 E´coulement dans le jeu de fonctionnement
Le jeu radial est ne´cessaire pour l’e´change thermique et le fonctionnement
de la machine lors de la pre´sence d’excentricite´ sur l’arbre moteur. Cependant,
il affecte notablement les performances ae´roacoustiques. Cet e´coulement forme´
dans la meˆme direction de l’e´coulement principal est lie´ au gradient de pression
entre les faces de l’aube et l’e´coulement induit a` son extre´mite´ par le mouvement
rotatif (figure 1.8). Le tourbillon de jeu qui est convecte´ par l’e´coulement libre,
cre´e des fluctuations de vitesses responsables des e´missions sonores.
En plus du de´bit de fuite induit a` l’extre´mite´ de l’aube, Kameier & Neise [8]
ont mis en e´vidence le de´veloppement de l’e´coulement de retour qui re´sulte du
saut de la pression entre l’amont et aval imme´diat des aubes. Ils ont montre´ aussi
que cet e´coulement est la source principale du bruit.
Figure 1.8 – E´coulement de retour ge´ne´re´ a` l’extre´mite´ de l’aube [8].
Boudet et al. [9] ont traite´ nume´riquement et expe´rimentalement le de´bit
de fuite pour un ventilateur axial. Ils montrent que la contribution majeure de
l’e´mission sonore est induite par le tourbillon de jeu. Pour une turbine, Fischer
et al. [10] arrivent a` une caracte´risation de la structure du tourbillon de jeu en
utilisant une ve´locityme´tre a` effet Doppler a` fre´quence modulable couple´e a` une
re´solution temporaire e´leve´e.
On trouve aussi une autre situation ou` l’e´coulement de jeu s’oppose a` la di-
rection de l’e´coulement amont. Ceci se pre´sente pour une turbomachine axiale
care´ne´e, tels les ventilateurs de refroidissement des moteurs automobiles. Ces
machines sont caracte´rise´es par une virole reliant les extre´mite´s des aubes qui
permet la tenue me´canique et limite la de´formation des aubes. Dans cette confi-
guration, le cisaillement ge´ne´re´ par la pre´sence de paroi mobile de la virole et
fixe du carter (e´coulement couette) induit un caracte`re giratoire de l’e´coulement
dans le jeu de fonctionnement.
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La pre´sence de la virole ge´ne`re des structures tourbillonnaires qui lui sont
attache´es et sont affecte´es par le mouvement des aubes (figure 1.9).
Figure 1.9 – E´coulement de retour ge´ne´re´ a` l’extre´mite´ de l’aube [11].
1.2 Notion de Controˆle de l’e´coulement
1.2.1 Concept du controˆle
Parmi les facteurs influenc¸ant les performances d’une turbomachine axiale, on
trouve la dynamique des phe´nome`nes prenant naissance au niveau de la couche
limite (transition, de´collement, turbulence, etc) et le sillage proche. Actuellement,
les recherches s’inte´ressent au controˆler de cette couche et a` son interaction avec
l’e´coulement externe.
1.2.2 Proce´dures et objectifs du controˆle
Selon Gad El-Hak [12], on peut utiliser des techniques actives, re´actives ou
passives. Le choix de la technique de´pend de la mise œuvre, le prix de revient,
les effets secondaires et l’efficacite´. Ge´ne´ralement, ces techniques permettent de
[12] [13] (figure 1.10) :
– Retarder ou avancer la transition du re´gime laminaire au re´gime turbulent.
– E´viter ou provoquer la se´paration de la couche limite.
– Amplifier ou atte´nuer la turbulence.
Ge´ne´ralement, les objectifs se re´sument a` la :
– Re´duction de la traˆıne´e et augmentation de la portance,
– Suppression du bruit acoustique induit par l’e´coulement.
– Accroissement du me´lange de masse, de quantite´ de mouvement ou d’e´ner-
gie.
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Figure 1.10 – Proce´dures de controˆle et objectifs, M. Gad-El-Hak [12].
Tire´ de Oualli [13].
Pour la suite de notre travail, on s’inte´ressera seulement aux techniques pas-
sives et le controˆle actif par soufflage applique´es au voisinage du jeu.
1.3 Controˆle de l’e´coulement dans le jeu de fonc-
tionnement
Dans le but d’ame´liorer les performances globales et de re´duire davantage le
de´bit de fuite, plusieurs techniques du controˆle ont e´te´ de´veloppe´es. Ces tech-
niques peuvent prendre diffe´rentes formes (ge´ome´triques, dynamiques, etc.) des-
tine´es a` modifier le comportement local ou global de l’e´coulement.
Dans ce qui suit, nous essayons de montrer les diffe´rents moyens de controˆle,
passif et actif, au voisinage du jeu de fonctionnement a` travers les e´tudes re´alise´es.
1.3.1 Moyens de controˆle passif
Sans aucun apport d’e´nergie exte´rieure, ce type de controˆle est caracte´rise´
par l’ajout d’obstacle ou la modification de la ge´ome´trie du syste`me conside´re´.
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1.3.1.1 E´paisseur du jeu
Parmi les premiers travaux du controˆle passif mene´s, on cite les travaux de
Longhouse [14] qui a pre´sente´ les quatre sources de bruit dans les ventilateurs :
– L’interaction de l’aube avec l’e´coulement amont et l’installation de pre´s.
– De´tachement tourbillonnaire de la couche limite laminaire.
– Interaction de l’aube avec le tourbillon de jeu.
– De´collement de la couche limite.
Il a constate´ que pour un jeu de dimension supe´rieure a` 3% ou 4%, le tour-
billon de jeu devient la source dominante du bruit. Il a re´duit le bruit et ame´liore´
le rendement en utilisant une virole rotative fixe´e sur le bout des aubes. Ce dispo-
sitif permet d’e´viter la formation du tourbillon de jeu. De plus, c’est une solution
envisage´e dans la mesure ou` on veut maintenir un jeu assez important entre le
ventilateur et le carter.
Pogorelov et al. [15] ont essaye´ d’identifier nume´riquement la structure du
tourbillon de jeu pour un ventilateur axial. Ils montrent que la re´duction de la
dimension du jeu conduit a` la re´duction a` la fois de la taille du tourbillon de
jeu et l’amplitude du bruit. Par le biais d’une simulation LES, You et al. [16]
confirment l’effet de cette dimension sur la ge´ne´ration du bruit et de la vibration.
Pour des ventilateurs de faibles diame`tres, et dans le but d’ame´liorer les
performances acoustiques, Fukano et al. [17] [18] ont propose´ une hauteur du
jeu de fonctionnement de l’ordre de 1% du diame`tre du ventilateur.
Pour un compresseur axial, Inoue et al. [19] ont montre´ que cette hauteur
contribue a` l’intensification du tourbillon de jeu responsable de la de´viation ra-
diale de l’e´coulement principal.
1.3.1.2 Ge´ne´rateur de vortex
Les ge´ne´rateurs de vortex sont des obstacles de dimensions re´duites, per-
mettent l’e´change de la quantite´ de mouvement entre la zone riche en e´nergie
cine´tique et la zone de fluide morte proche paroi par le biais des tourbillons
ge´ne´re´s. Ils influent sur la position du de´collement de la couche limite.
Les travaux de Kameier et al. [20] montrent une ame´lioration des perfor-
mances ae´roacoustiques en utilisant ces ge´ne´rateurs ayant la forme de rugosite´s
dentele´es (figure 1.11).
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Figure 1.11 – Ge´ne´rateur de vortex monte´ sur le carter [20].
1.3.1.3 Influence de la virole
Outre les travaux mene´s de Longhouse [14], d’autres auteurs ont e´tudie´ l’ap-
port de la virole rotative ou fixe sur la structure de l’e´coulement du jeu.
Pardowitz et al. [21] arrivent a` supprimer le de´bit de fuite et le tourbillon de
jeu associe´ en utilisant une virole rotative re´alise´e en aluminium avec une e´pais-
seur 0.05 mm (figure 1.12). Il confirme que malgre´ cette suppression, l’instabilite´
rotative ge´ne´re´e par le ventilateur persiste.
Pour certains moteurs e´lectriques, le refroidissement est assure´ par un e´coule-
ment radial utilisant un ventilateur centrifuge. Vad et al. [22] ont fait un redesign
d’un ventilateur centrifuge de re´fe´rence par l’ajout d’une virole avec des aubes em-
pile´es permettant de ge´ne´rer un e´coulement axial. Pour les meˆmes performances
de refroidissement, ils re´duisent le bruit du ventilateur et la consommation en
puissance.
Figure 1.12 – Configurations de ventilateur utilise´es par Pardowitz [21].
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1.3.1.4 Traitement du carter
On utilise pour le traitement du carter des solutions ge´ome´triques particu-
lie`res constituant comme des obstacles a` l’e´coulement de retour et permettant
ainsi de re´duire le de´bit de fuite et sa giration. Les configurations possibles de
ces obstacles sont :
Modifications du logement carter
Afin d’ame´liorer les performances d’un ventilateur care´ne´, Yapp et al. [23]
pre´sentent des configurations du logement carter qui de´pendent de la position et
de la ge´ome´trie de la virole.
Les travaux de Buisson et al. [24] ont mis en e´vidence l’influence du de´bit
de fuite et de la giration induite sur les pertes de charge a` l’entre´e du ventila-
teur axial. Dans le but de limiter la composante azimutale de la vitesse ge´ne´re´e
par le mouvement de la virole, deux configurations ont e´te´ teste´es : un caisson
standard (config.1) (figure 1.13.a) et un caisson muni de rainurage he´lico¨ıdal du
carter (config.2) (figure 1.13.b). Les re´sultats obtenus montrent que le ventila-
teur (config2) conduit a` une re´duction de 45% du de´bit de fuite, une diminution
de 3% du saut de la pression statique, une augmentation de 0.4% du couple et
une diminution du rendement de 2.3%. Par la suite, l’objectif e´tait d’optimiser
le ventilateur config.2 en faisant varier les deux angles de calage et de vrillage.
Cependant, et par rapport au ventilateur config.2, on arrive a` ame´liorer le ren-
dement de 9% avec une augmentation de 13% du de´bit de fuite.
Figure 1.13 – Ventilateurs teste´s :
(a) caisson standard (config.1), (b) caisson traite´ (config.2) [24].
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Bladelets ou turning device
En pre´sence de barrie`res radiales ”fins” fixe´es sur le carter, des aubes de
dimension re´duite sont place´es sur la virole (figure 1.14). Pour ce type de trai-
tement, Wallis et al. [25] ont traite´ l’extraction du travail lors du passage de
l’e´coulement de fuite a` travers ces petites aubes. Ils arrivent a` re´duire la compo-
sante tangentielle du de´bit de fuite. Cependant, ils mettent en e´vidence des effets
instationnaires et de structure complexe de l’e´coulement au niveau du jeu.
Figure 1.14 – Controˆle passif par ” bladelets ”. Tire´ de Wallis et al [25].
Joints labyrinthiques
Ces joints se pre´sentent comme de miniatures barrie`res (travaux de Nadeau
et al. [26] [27] pour un ventilateur care´ne´ (figure 1.15), de Wellborn et al. [28]
et Nezym [29] pour les compresseurs, et Pfau [30] pour les turbines). Schramm
[31] propose une me´thode d’optimisation de la hauteur et de la position du joint
labyrinthique par rapport aux barrie`res radiales (”fins”).
Figure 1.15 – Un des joints labyrinthiques propose´s par Nadeau [26].
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1.3.1.5 Influence des parame`tres ge´ome´triques de l’aube
E´paisseur et empilement de l’aube
Sarraf et al [32] ont mene´ une e´tude expe´rimentale pour traiter l’influence de
l’e´paisseur des aubes sur les performances ae´roacoustiques de deux ventilateurs.
Ces derniers pre´sentent des aubes ayant respectivement, deux e´paisseurs maxi-
males de 04 et 10 mm. Ils ont montre´ que l’utilisation des aubes e´paisses, et sur
une plage de fonctionnement plus large, pourrait conduire a` un bon compromis
entre les performances ae´rodynamiques et acoustiques.
Hurault [33] a traite´, nume´riquement et expe´rimentalement, et en pre´sence
d’une virole, l’influence de trois empilements des aubes : radiales (G2rad), dans
le sens de rotation (G2for) et dans le sens inverse (G2back) sur les composantes
de la vitesse en aval du bord de fuite (figure 1.16). Pour ce type d’e´tude, on s’in-
te´resse a` la composante radiale utile pour le refroidissement d’une grande partie
de la surface du bloc moteur. Il a montre´ que l’empilement (G2back) augmente
cette vitesse alors que (G2for) a un effet inverse. Cependant, l’empilement G2rad
semble eˆtre le meilleur en terme de rendement. Aussi, Hurault [33] a re´alise´ un
banc d’essai de´die´ a` l’acquisition des champs de la pression parie´tale (source
de bruit du bord de fuite) sur les aubes du ventilateur. Ces champs sont in-
dispensables et constituent des donne´es d’entre´e pour les mode`les de pre´diction
acoustiques lie´s au bruit du bord de fuite. Cette de´marche permet la pre´diction
du comportement de la couche limite. Hurault [33] arrive a` confirmer par le biais
d’une mode´lisation RANS le champ de la pression mesure´. La table 1.1 re´sume
qualitativement les re´sultats obtenus.
Figure 1.16 – Empilement des ventilateurs (sens de rotation horaire) :
(a) G2rad, (b) G2for, (c) G2back, [33].
A la lumie`re des travaux de Sarraf [32] et Hurault [33], comme on le verra par
la suite, le ventilateur de la pre´sente e´tude a e´te´ conc¸u et re´alise´ selon une forme
e´paisse (e´paisseur maximale des aubes 10 mm) et pre´sentant un empilement
G2for.
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Table 1.1 – E´valuation qualitative des parame`tres permettant
de comparer les empilements [33].
G2rad G2for G2back
Puissance ae´rodynamique + - +
Rendement + - -
Vitesse radiale aval + - ++
Turbulence aval ++ + -
Niveau acoustique + – -
Modification du profil de l’intrados
Dans le but de re´duire le de´bit de fuite, Aktu¨rk et al. [34] modifient la distri-
bution de la pression au bout des aubes par l’interme´diaire d’extension du profil
sur l’intrados (figure 1.17.(a)). La position axiale de cette extension est estime´e
selon la valeur maximale du de´bit de fuite releve´e dans la configuration normale.
L’e´tude montre que le profil 2 (figure 1.17.(a)) est le plus approprie´ en termes de
performances et de re´duction du de´bit de fuite.
Corsini et al. [35] [36] ont e´tudie´ l’influence des ”end-plats”, des extensions
ge´ome´triques place´es a` l’extre´mite´ de l’aube. Une extension avec une e´paisseur
constante (TF end-plate) et une autre d’e´paisseur variable (TFvte end-plate).
Les deux ge´ome´tries ont e´te´ teste´es dans le but de changer l’orientation et la
position de formation du tourbillon de jeu (figure 1.17.(b)). Ils montrent que la
configuration (TFvte) controˆle davantage l’e´clatement du tourbillon du jeu.
(a) (b)
Figure 1.17 – Modification du profil de l’aube : (a) par extension de l’intrados
[34], (b) utilisation ” endplats ” a` l’extre´mite´ de l’aube [35].
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Soufflage passif
Dans ce type de controˆle, le soufflage est re´alise´ sans l’apport d’e´nergie ex-
te´rieure. Il s’agit d’exploiter les effets centrifuges de l’e´coulement a` travers une
partie ou la totalite´ creuse de l’aube. En utilisant le concept brevete´ par Auxier
[37] sur une turbine axiale, Hamik et Willinger [38] ont pre´sente´ deux e´tudes,
analytique et nume´rique afin de quantifier les pertes cause´es par le de´bit de
fuite. L’ide´e est la mise en œuvre d’un me´canisme de controˆle passif reliant le
bord d’attaque avec l’extre´mite´ de l’aube par un canal interne. En raison du
gradient de pression, un jet est injecte´ dans le jeu radial de l’aube et oriente´ vers
la surpression de l’aube bloquant ainsi l’e´coulement secondaire. Avec un taux
d’injection de 0.5% et inde´pendamment de la dimension du jeu radial, des ame´-
liorations des performances ont e´te´ note´es. Pour le meˆme concept brevete´ [37]
et pour un ventilateur axial, Hu et al. [39] ont e´tudie´ l’interaction entre le de´bit
de fuite et l’injection d’air a` l’extre´mite´ de l’aube par l’instrumentation 2D-PIV.
L’e´coulement dans le jeu radial peut eˆtre traite´ comme un jet dans l’e´coule-
ment transversal (jet in cross flow) mais dans un milieu confine´. Ils notent la
re´duction de l’e´coulement secondaire. Cependant, sous certaines conditions ope´-
ratoires, l’injection fait apparaitre dans le sillage du jet un phe´nome`ne similaire
a` l’alle´e de Von Karaman, rend ainsi l’e´coulement complexe et instationnaire.
Eberlinc et al. ([40] [41] [42]) sont arrive´s a` augmenter le coefficient de la
pression totale de 6% d’un ventilateur axial compose´ d’aubes creuses par injec-
tion au voisinage de l’extre´mite´ du bord de fuite (figure 1.18). Le jet provoque´
depuis le moyeu par une conduite de l’e´coulement inte´rieur, a permis le controˆle
de la couche limite par l’augmentation de la vitesse locale et la re´duction de
l’effet du gradient de pression de´favorable. Comme Eberlinc et al., Wang et Zhao
[43] ont abouti a` re´duire le tourbillon du bord de fuite en prenant diffe´rentes
configurations du bord de fuite avec injection.
Figure 1.18 – Soufflage a` l’extre´mite´ du bord de fuite a` travers un e´coulement
interne pour un ventilateur creux, sche´ma tire´ de [40].
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1.3.2 Controˆle actif par soufflage
Au cours des dernie`res anne´es, de plus en plus de recherches sur les turboma-
chines portent sur le controˆle par injection. En effet, ce type de controˆle ame´liore
diffe´rents aspects de la machine ce qui ne peut pas eˆtre obtenu par la modifica-
tion ge´ome´trique. On peut le constater a` l’e´chelle du profil ou` Rhee et al. [44]
ont augmente´ la portance d’un hydrofoil par injection de l’air proche du bord de
fuite.
Dans la litte´rature, on distingue deux types de dispositifs de controˆle par
soufflage, re´alise´s sur les parois fixes du carter ou monte´s sur la machine. Pour
les trous d’injection, la forme, la position et l’orientation de´pendent du phe´no-
me`ne a` e´tudier et l’apport du controˆle. Par la suite, ces dispositifs sont de´signe´s
respectivement par ”soufflage fixe” et ”rotatif”.
1.3.2.1 Soufflage fixe
Par injection (12 injecteurs) en amont du rotor d’un compresseur transso-
nique, Weigl et al. [45] a re´ussi a` stabiliser le de´crochage rotatif et le pompage
avec l’e´largissement de la plage de fonctionnement. Neuhaus et al. [46] ont uti-
lise´ 24 fentes reparties uniforme´ment sur la circonfe´rence d’une soufflante de 24
aubes (figure 1.19), avec trois taux d’injections 0.6%, 0.8% et 1% (rapport entre
de´bit d’injection et de´bit principal). Une ame´lioration des performances ae´rody-
namiques et acoustiques a e´te´ obtenue pour un taux d’injection de 0.8%. Aussi,
ces ame´liorations ont e´te´ note´es pour une injection pulse´e synchronise´e avec la
rotation du ventilateur [47]. Ils arrivent avec un taux d’injection de 1.5% a` e´lar-
gir la plage de fonctionnement du ventilateur de 62% en poussant le point de
de´crochage vers les faibles de´bits. Au niveau du point de´place´ l’ame´lioration de
la pression est d’environ 40%.
Figure 1.19 – Controˆle actif par soufflage fixe, tire´ de [47].
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L’e´tude de Morris et Foss [48] est consacre´e au ventilateur de refroidissement
pre´sentant une e´paisseur du jeu importante (2.5 cm). Le jet est assure´ par un
carter pressurise´ ayant une surface d’attachement favorisant l’effet Coanda (figure
1.20). Avec un taux d’injection important, des ame´liorations des performances
ont e´te´ obtenues pour les de´bits importants. En utilisant la meˆme configuration
du jet, Neal et Foss [49] traitent l’influence des faibles valeurs a` la fois du jeu
et du saut de la pression. Les re´sultats montrent une augmentation de 34% du
de´bit principal et une ame´lioration de 13% du rendement.
Figure 1.20 – Controˆle actif par soufflage fixe ”Effet Coanda”, tire´ de [48].
1.3.2.2 Soufflage rotatif
Niu et al. [50] ont utilise´ des trous d’injection de diame`tre 1 mm, oriente´ a`
45◦ par rapport a` la face d’extre´mite´ des aubes d’une turbine et place´s a` 3 mm
de l’intrados. Trois configurations d’injections ont e´te´ employe´es (trous de 1 a`
10, de 1 a` 7 et de 4 a` 10) avec un taux d’injection de 0.78% (figure 1.21). Ils ont
obtenu une re´duction du de´bit de fuite ainsi que les pertes de charges associe´es.
De plus, la configuration d’injection a` l’arrie`re ou` les trous positionne´s de 4 a` 10
affecte de fac¸on meilleure l’e´coulement secondaire.
Figure 1.21 – Controˆle par injection dans les aubes d’une turbine :
(a) syste`me d’injection (b) location des injections [50].
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1.4 Synthe`se et strate´gie de controˆle adopte´e
A travers cet e´tat de l’art sur l’influence de l’e´coulement de jeu et les diffe´-
rentes techniques de controˆle passives et actives utilise´es pour re´duire son de´bit
et sa giration, nous avons adopte´ une strate´gie de controˆle actif par soufflage
rotatif.
Les travaux mene´s sont similaires a` ceux mene´s par Eberlinc et al. [40] (figure
1.18). En effet, le ventilateur de la pre´sente e´tude est re´alise´ par le proce´de´ de ro-
tomoulage qui induit des pie`ces creuses. L’ide´e est d’exploiter cette nature creuse
et de concevoir par la suite un dispositif permettant de guider l’e´coulement d’une
source d’air comprime´ vers la pe´riphe´rie de la virole. Le soufflage est assure´ par
des trous circulaires ayant des parame`tres ge´ome´triques bien de´finis (diame`tre,
orientation et position).
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Au niveau des deux laboratoires DynFluid et PIMM de l’ENSAM, des travaux
ont e´te´ mene´s pour la conception et la re´alisation d’un ventilateur de refroidisse-
ment pour moteur automobile en utilisant le proce´de´ de rotomoulage. C’est un
projet pluridisciplinaire visant a` l’e´valuation de l’impact de ce nouveau proce´de´
sur les caracte´ristiques ae´roacoustiques et les proprie´te´s me´caniques des rotors.
Nous de´crivons, en premier lieu, la me´thodologie adopte´e pour la conception
et la re´alisation du ventilateur, du moule ainsi que le processus du rotomoulage.
Ensuite, nous discuterons la proce´dure adopte´e pour le controˆle par soufflage au
niveau du jeu de fonctionnement. Une description des parame`tres ge´ome´triques
retenus pour les trous d’injection sera pre´sente´e.
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2.1 Conception du ventilateur
2.1.1 Code MFT
Pour la conception du ventilateur, on utilise le code MFT ” Mixed-Flow Tur-
bomachinery 3D ”de´veloppe´ au sein du laboratoire ”DynFluid”a` l’ENSAM-Paris.
A l’origine, le processus de construction de ce code repose sur les travaux des
deux the`ses de Rey [51] et de Bakir [52]. Il permet d’e´tablir une de´marche rapide
et ge´ne´rale pour la conception d’une machine axiale a` compression compose´e
d’un rotor seul ou d’un e´tage rotor-stator. Le calcul se fait sur la base de lois
empiriques et analytiques issues essentiellement des re´sultats des essais mene´s
sur les profils de type NACA.
A partir des conditions ope´ratoires fixe´es, initialement, en termes de de´bit
volumique Qv, d’e´le´vation de pression totale ∆Pt et de vitesse de rotation Ω,
une premie`re version de la ge´ome´trie est mise en forme (figure 2.1). Pour une
turbomachine axiale, le code MFT propose des aubes avec un empilement radial.
Par la suite, cette solution est ve´rifie´e par simulations nume´riques sous un code
CFD. En cas d’erreurs relativement importantes (environ 5%) par rapport au
cahier des charges initial, des modifications seront apporte´es a` la ge´ome´trie de
de´part afin d’atteindre la pre´cision souhaite´e.
Figure 2.1 – Cahier des charges du ventilateur (interface d’entre´e du code MFT).
2.1.2 Cahier des charges
Pour la pre´sente e´tude, les premiers travaux de conception du ventilateur ont
e´te´ initie´s par Sifres [53]. Le tableau 2.1 re´sume les parame`tres ge´ome´triques
conside´re´s avec les conditions de fonctionnement fixe´es au de´part. On cherche a`
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Table 2.1 – Parame`tres ge´ome´triques du ventilateur axial.
Angle moyen rotorique 22.5◦
Angle moyen statorique 72◦
Facteur de diffusion ”En pied” 0.372
Facteur de diffusion ”En pe´riphe´rie” 0.73
Type de vortex Force´
Nombre d’aubes 6
E´paisseur maximale (mm) 10
Diame`tre en pied de l’aube (mm) 65.5
Diame`tre en pe´riphe´rie de l’aube (mm) 178
Jeu radial (mm) 2.5
Rugosite´ du rotor (mm) 0.005
mettre au point un ventilateur assurant une e´le´vation de pression totale d’environ
270 Pa avec un de´bit de fonctionnement de l’ordre de 0.8 m3/s pour une vitesse
de rotation de l’ordre de 2500 rpm. En utilisant ces donne´es, le code MFT e´value,
dans un premier temps, la vitesse spe´cifique nsq et la vitesse angulaire spe´cifique
Ns (ou ω). Cette premie`re estimation confirme qu’il s’agit bien d’une machine
axiale (nsq = 214.68). Une premie`re ge´ome´trie du ventilateur d’aubes radiales
est alors propose´e (figure 2.2.a).
On de´finit, alors, l’empilement des aubes en utilisant le logiciel ”BladeGen”
et a` partir de la ge´ome´trie radiale propose´e par MFT, l’empilement de type
”G2for” (voir figure 1.16, chapitre 1) est choisi en raison de ses performances
ae´roacoustiques constate´es par les travaux d’Hurault [33] (voir tableau 1.1 du
chapitre 1). La figure 2.2.b montre la ge´ome´trie obtenue.
Enfin, les aubes seront connecte´es via une virole ayant une largeur de 36 mm
et une e´paisseur radiale de 17 mm (figure 2.2.c).
Figure 2.2 – Ventilateur axial, (a) Solution d’aubes radiales propose´e par
MFT,(b) De´finition de l’empilement G2for, (c) Attribution de la virole [53].
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2.2 Re´alisation du ventilateur par rotomoulage
2.2.1 Description du proce´de´
Le rotomoulage est un proce´de´ de fabrication et de mise en forme des matie`res
polyme`res. Avec le re´cent essor technologique, ce proce´de´ a de´montre´ sa capacite´
a` produire des pie`ces de tre`s hautes qualite´s. Durant les diffe´rentes e´tapes de
rotomoulage, le moule et la matie`re sont mis en rotation selon deux axes ortho-
gonaux. Les moules peuvent eˆtre de diffe´rentes matie`res (toˆle de fer, aluminium,
acier...). L’e´tat de finition des moules donne l’aspect final de la pie`ce re´alise´e [54]
et [55].
Sans faire appel aux techniques de collages ou de soudures, le rotomoulage
constitue l’une des rares techniques permettant d’obtenir des pie`ces creuses de
petites ou grandes dimensions, ferme´es ou ouvertes, simples ou complexes.
Actuellement, la difficulte´ re´side dans la maˆıtrise des phe´nome`nes mis en jeu.
Comparativement au moulage classique par injection, le rotomoulage pre´sente
les avantages suivants :
3 E´conomie du proce´de´ surtout pour les petites et moyennes se´ries.
3 Sans perte de matie`re.
3 Utilisation de moules peu couteux.
3 Possibilite´s de modification et de fixation des inserts en plastique ou me´tal
sur le moule.
3 Plusieurs formes de moules peuvent eˆtre utilise´s dans la meˆme machine.
3 Re´alisation des pie`ces en multicouches avec possibilite´ de remplissage par
la mousse.
3 Possibilite´ de re´aliser les mate´riaux composites.
3 Absence de contraintes re´siduelles pour les pie`ces finies.
Ne´anmoins, les inconve´nients majeurs rencontre´s pour cette technique sont :
8 Temps de cycle important.
8 Gamme limite´e des polyme`res thermoplastiques (plus de 85% polye´thy-
le`nes).
8 Micronisation du polyme`re est parfois couteuse.
8 Controˆle de la re´partition de l’e´paisseur (variation brusque).
Durant ces phases de re´alisation, l’e´tat des pie`ces obtenues de´pend de nom-
breux parame`tres :
– Tempe´rature et temps des phases du proce´de´ (chauffage et refroidissement).
– Vitesse de rotation des deux axes, majeur et mineur, pendant les deux
phases de fusion et de solidification.
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– Proprie´te´s du mate´riau et du moule utilise´s (e´tat de surface).
– Transfert thermique entre la poudre, l’air et l’e´tat fondu du polyme`re.
– Re´action chimique (rotomoulage re´actif).
On distingue deux types pour ce proce´de´, a` savoir :
◦ Rotomoulage conventionnel (nomme´ aussi ” rotomoulage des poudres”),
utilisant les poudres thermoplastiques sans re´action chimique.
◦ Rotomoulage re´actif, utilisant des re´actifs (e´lastome`res et thermodurcis-
sables) et une re´action chimique de polyme´risation.
2.2.2 Rotomoulage conventionnel
Ce type de proce´de´ est souvent le plus re´pandu dans l’industrie. En termes de
matie`re premie`re, il est re´serve´ uniquement pour les poudres thermoplastiques
rotomoulables qui pre´sentent les caracte´ristiques suivantes [55] :
◦ Facilite´ de mise en poudre avec une granulome´trie optimum de 50 a` 500µm.
◦ Stabilite´ thermique envers les de´gradations possibles.
◦ Une viscosite´ bien adapte´e aux conditions d’adhe´sion.
Selon la figure 2.3, le proce´de´ de rotomoulage conventionnel se fait selon
quatre e´tapes :
Chargement du moule :
Avant chargement et pour mieux faciliter le de´moulage de la pie`ce finie,
on e´tale un agent de´moulant sur toutes les surfaces internes du moule. Il
est ensuite charge´ de polyme`re, poudre ou liquide, mis en rotation selon
deux axes perpendiculaires a` des vitesses de rotation relativement faibles
ge´ne´ralement entre 2 et 10 tr/min.
Selon l’e´paisseur de´sire´e, la masse m introduite est de´termine´e par la formule
suivante :
m = Si.e.ρm (2.1)
ou` Si, e, ρm repre´sentent, respectivement, la surface totale de la paroi interne
du moule, l’e´paisseur de la pie`ce finie et la masse volumique du mate´riau.
Chauffage :
Le moule est introduit dans un environnement chaud (un four) permettant
de fusionner la poudre. Le polyme`re fondu va recouvrir l’ensemble des pa-
rois internes du moule. L’uniformite´ de l’e´paisseur de la pie`ce finie de´pend
principalement de deux facteurs a` savoir ; la rotation biaxiale et l’e´volution
de la viscosite´.
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Refroidissement :
Toujours mis en rotation, le moule est transporte´ dans une chambre de
refroidissement ou` la solidification de la matie`re plastique est assure´e par la
convection force´e. Ce transfert thermique est effectue´ par l’eau, par l’air ou
une combinaison des deux. Dans notre e´tude, nous avons utilise´ l’air force´.
De´moulage :
On retire la pie`ce fabrique´e. Apre`s ve´rification, des e´tapes de finition peuvent
survenir en fonction de l’e´tat de surface souhaite´. Par la suite, le moule sera
recharge´ pour un nouveau cycle de fabrication.
2.2.3 Rotomoulage re´actif
Dans ce proce´de´, on arrive a` reme´dier aux inconve´nients pre´sente´s par le
rotomoulage conventionnel a` savoir le temps assez long du cycle et le spectre
limite´ des mate´riaux utilise´s (plus de 85 % polye´thyle`nes).
Ce proce´de´ est utilise´ avec les re´actifs e´lastome`res et thermodurcissables,
souvent sous forme liquide, permettant de synthe´tiser le polyme`re au cours d’une
re´action chimique de polyme´risation [55].
En partant du meˆme principe du rotomoulage des poudres, et en fonction
des re´actifs utilise´s, le four sera maintenu a` la tempe´rature de la re´action de
polyme´risation (figure 2.4). La re´action chimique contribue a` l’e´le´vation de la
viscosite´ et de la masse mole´culaire donnant ainsi un comportement rhe´ologique
de l’e´tat fondu complexe.
D’autres avantages ont e´te´ releve´s pour ce proce´de´ tels que :
3 Bilan e´nerge´tiques du chauffage et du refroidissement moins couteux.
3 Bonne tenue me´canique avec les polyme`res thermodurcissables.
Toutefois, le proce´de´ pre´sente aussi des limitations, a` savoir :
8 La variation de la viscosite´ survenant lors des re´actions chimiques affecte
conside´rablement le processus d’adhe´rence du polyme`re fondu.
8 Difficulte´s lie´es au choix approprie´ et a` l’optimisation du nombre impor-
tant des parame`tres influents sur la synthe`se du polyme`re ainsi que sur les
diffe´rentes e´tapes du proce´de´.
Chapitre 2 : Dispositifs expe´rimentaux et me´trologie 33
Figure 2.3 – Diffe´rentes e´tapes pour le rotomoulage conventionnel, tire´ de [56].
Figure 2.4 – E´tapes du rotomoulage re´actif, tire´ de [55].
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2.2.4 De´marche de re´alisation
Dans notre travail, nous avons utilise´ le proce´de´ conventionnel. Les essais
de re´alisation du ventilateur ont e´te´ mene´s sur une machine de rotomoulage
disponible au laboratoire (PIMM-ENSAM). Il s’agit d’une rotomouleuse LAB 40
construite par STP e´quipement de type Shuttle (figure 2.5). Elle est e´quipe´e d’une
interface permettant d’introduire et de sauvegarder les parame`tres ope´ratoires du
rotomoulage a` savoir ; la tempe´rature du four, les deux vitesses de rotation et les
temps de chauffage et de refroidissement.
Pour le moule, on a commence´ a re´alise´ le 1/6 conforme´ment aux travaux de
Sifres [53]. Par la suite, une e´tude approfondie a e´te´ mene´e par Martinez [57] et
Cann [56] dans le but de concevoir et de re´aliser le moule complet (figure 2.6).
Figure 2.5 – Machine de rotomoulage LAB 40.
Figure 2.6 – Conception et re´alisation du moule [57].
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En re´fe´rence des travaux effectue´s dans les deux laboratoires DynFluid et
PIMM de l’ENSAM ([53], [57] et [56]), nous avons mene´ des essais dans le but de
re´duire les de´fauts constate´s. En effet, on a cherche´ a` re´aliser des ventilateurs qui
re´sistent a` l’e´coulement inte´rieur pour diffe´rents de´bits d’injection. Pour 500 g du
polye´thyle`ne, le remplissage s’effectue a` partir du moyeu du ventilateur. Avant
le chauffage du moule, au niveau du centre on proce`de au montage d’un e´vent
constitue´ d’un tube en cuivre rempli de laine de roche et qui servira comme
obstacle au polyme`re fondu. L’objectif e´tant de garder un certain e´quilibre de
pression a` l’inte´rieur du moule lors des deux phases de chauffage et de refroidis-
sement (figure 2.7).
A travers une se´rie d’essais re´alise´s, les re´sultats obtenus peuvent eˆtre regrou-
pe´s en trois cate´gories (A, B, et C). Les conditions ope´ratoires sont rapporte´es
dans le tableau 2.2.
L’analyse des pie`ces re´alise´es re´ve`le les constatations suivantes :
– De´te´rioration du mate´riau a` cause du temps de chauffage important ou
tempe´rature du four trop e´leve´e (essai A) (figure 2.8.a).
– Virole rigide pour l’ensemble des essais e´labore´s.
– Moyeu d’e´paisseur fine pour la majorite´ des essais rendant ainsi la fixation
sur l’arbre moteur plus au moins fragile.
– Non uniformite´ de la re´partition de la matie`re et surtout au voisinage de
la ligne du bord de fuite des aubes (essais A, B, et C).
– Difficulte´ d’e´vacuation des gaz issus de la re´action de polyme´risation indui-
sant la pre´sence des bulles d’air et parfois de petits trous. Cette situation
rend la proce´dure de controˆle de l’e´coulement par soufflage difficile (essai
B, figure 2.8.b).
Avec un temps de chauffage de 12 minutes (essai C) nous arrivons a` re´duire
partiellement ces de´fauts. Cependant, la ligne du bord de fuite reste fragile en
raison soit de l’e´paisseur faible ou de la pre´sence de bulles d’air (figure 2.9).
Table 2.2 – Conditions ope´ratoires des principaux essais mene´s.
Axe majeur Axe mineur Temps caisson Qualite´ du
(tr/min) (tr/min) min ventilateur
Essai A 6.1 2.3 20 Mauvaise
Essai B 6.1 2.3 15 Moyenne
Essai A 7.0 5.3 12 Bonne
Tempe´rature caisson 250 ◦C
Temps refroidissement ∼ 20 min
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Figure 2.7 – Chargement du moule :
(a) Remplissage par la poudre de polye´thyle`ne, (b) Utilisation d’un e´vent [56].
Figure 2.8 – Ventilateur re´alise´ par rotomoulage, (a) Essai A, (b) Essai B.
Figure 2.9 – Ventilateur utilise´, essai C.
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2.3 Proce´dure du controˆle par soufflage
L’e´coulement inte´rieur ge´ne´re´ dans la partie creuse du ventilateur donne plu-
sieurs possibilite´s de controˆle par soufflage. Celles-ci de´pendent de la position, de
la forme, de la dimension et de l’orientation de la sortie du jet.
2.3.1 Caracte´ristiques ge´ome´triques des trous d’injections
Controˆler le de´bit de fuite au niveau du jeu de fonctionnement revient, dans
un premier temps, a` choisir les caracte´ristiques ge´ome´triques locales de la sortie
du jet. Pour cela, notre approche est la suivante :
Forme : En raison des e´tudes ante´rieures mene´es dans les turbomachines,
notre choix s’est porte´ sur la ge´ome´trie de trou circulaire ([47] et [50]).
Position : Relativement a` la largeur L de la virole, trois positions sont
conside´re´es : 25 %, 50 % et 75 % (voir figure 2.10). Nous avons seulement
e´tudie´ la position milieu du jeu (chapitres 3 et 4).
Dimension : Le diame`tre est de 04 mm, donnant une premie`re e´tude du
rapport d’aspect 01 (relatif a` un jeu de fonctionnement de 04 mm).
Orientation : Le choix de l’orientation tridimensionnelle du jet sur la vi-
role est base´ sur les re´sultats obtenus pour la direction du de´bit de fuite au
niveau du jeu de fonctionnement. En effet, une e´tude nume´rique pre´limi-
naire du ventilateur sans controˆle avec les conditions ope´ratoires de vitesse
de rotation 2500 rpm et un de´bit de 2500 m3/h, re´ve`le l’orientation possible
de la vitesse dans le jeu (figure 2.11). Afin d’eˆtre oppose´ a` l’e´coulement se-
condaire obtenu, le perc¸age des trous est re´alise´ dans une direction exprime´e
en coordonne´es cylindriques locales par le vecteur : (r, θ, z) = (1,−1, 1)
Figure 2.10 – Positions du soufflage dans le jeu de fonctionnement.
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Figure 2.11 – E´coulement dans le plan radial milieu du jeu de fonctionnement
(cas non controˆle´, 2500 rpm, 2500 m3/h).
2.3.2 Autres configurations d’e´tude
La figure 2.12 donne les deux autres possibilite´s de controˆle, a` savoir :
– Cas (a) repre´sente le controˆle au niveau de la ligne du bord de fuite. C’est
un cas similaire aux e´tudes mene´es par Eberlinc et al. ([40], [41]et [42]), ou`
le controˆle limite a` la fois le de´collement de la couche limite et l’effet du
gradient de pression de´favorable.
– Cas (b) montre le controˆle a` partir de l’aval de la virole. Cette configuration
permet de limiter le de´bit de fuite qui prend source de la de´viation radiale
des extre´mite´s des aubes.
Figure 2.12 – Autres possibilite´s du controˆle par soufflage :
(a) A partir du bord de fuite, (b) A partir de l’aval de la virole.
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2.4 Banc d’essai du controˆle actif par soufflage
2.4.1 Pre´sentation du banc d’essai norme ISO 5801
Le banc d’essai de la pre´sente e´tude est re´alise´ au niveau du laboratoire
DynFluid de l’ENSAM en respectant les deux normes ISO 5801 [58] et ISO 5167
[59] (figure 2.13). Il permet de caracte´riser le ventilateur ” aspirant ” a` travers
le couple de´bit-pression. Pour ce faire, la variation du diame`tre du diaphragme
utilise´ a` l’entre´e du caisson permet de controˆler le de´bit principal.
Il est compose´ essentiellement des e´le´ments suivants :
– Caisson de dimension 1.3 x 1.3 x 1.8 m,
– Diaphragme,
– Dispositif antigiration (tranquilliseur),
– Prises de pression.
– Carter pour loger le ventilateur. Il est en polystyre`ne et permet de fixer par
usinage la dimension du jeu de fonctionnement.
Figure 2.13 – Sche´ma du banc d’essai ISO 5801 ”ventilateur aspirant”.
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Diaphragme
Le diaphragme est un syste`me de´primoge`ne permettant la mesure du de´bit.
Il peut eˆtre monte´ a` l’entre´e du circuit normalise´ (a` l’aspiration), a` la sortie (au
refoulement) ou entre les deux circuits de meˆme diame`tre. Dans notre configura-
tion, le diaphragme fonctionne en aspiration. La fixation doit eˆtre e´tanche (figure
2.14.(a)). La figure 2.14.(b) montre les parame`tres ge´ome´triques impose´s par la
norme ISO 5801 avec :
◦ E ≥ 0.003d′ et e ≤ 0.01d.
◦ Utilisation de chanfreins lorsque E ≥ 0.01d.
◦ d′ ≥ 1.25d + 4E ′, si le diaphragme est fixe´ sur une plaque d’e´paisseur
(E ′ − E),
Pour notation, on prendra le diame`tre du diaphragme ”Φ” au lieu de ”d”
indique´ dans la figure 2.14.(b).
Pour un syste`me de´primoge`ne, le de´bit volumique est donne´ par la formule
suivante :
Qv =
αεΦ2
4
√
2∆Ps
ρ
(2.2)
Qv : de´bit volumique en m
3/s,
αε = 0.6 : coefficient de de´bit total estime´ selon la norme ISO 5801 [58] ou` α
(coefficient de de´bit) et ε (coefficient de de´tente) de´pendent respectivement du
nombre de Reynolds et du rapport de pression.
(a) (b)
Figure 2.14 – Diaphragme du caisson :
(a) Proce´dure de fixation, (b) Norme du diaphragme monte´ a` l’aspiration [58].
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Prises de pression
En respectant la norme ISO 5801, quatre prises de pression sont place´es dans
un plan situe´ a` environ 650 mm a` l’amont du ventilateur (figure 2.15). Pour le
conduit de section rectangulaire, ces prises sont monte´es au centre de chaque coˆte
et raccorde´es avec le meˆme manome`tre afin de de´terminer la pression statique
moyenne. La de´pression moyenne de´veloppe´e dans le caisson ∆Ps est mesure´e
avec une pre´cision absolue de ±0, 1 Pa pour une plage de ±200 Pa.
Figure 2.15 – Prises de pression statique.
Dispositif antigiration (tranquilliseur)
Dans certaines configurations, l’e´coulement aspire´ a` travers le diaphragme
pre´sente de la giration qui affecte le fonctionnement du ventilateur ainsi que
les prises de pression. Dans ce cas, un dispositif antigiration est utilise´ dans le
but d’assurer un e´coulement sensiblement uniforme. Ce dispositif est constitue´
d’un ensemble de cellules a` sections identiques (circulaires, carre´s, hexagonales,
etc.) (figure 2.16). Il doit eˆtre installe´ a` l’endroit pre´conise´ par la norme afin de
respecter le profil de vitesses requis.
Notre banc d’essai est e´quipe´ d’un tranquilliseur ayant des cellules circulaires
de diame`tre 50 mm et d’e´paisseur 10 mm (figure 2.17).
L’effet de ce dispositif peut eˆtre note´ a` travers les travaux nume´riques mene´s
par Hurault [33] sur le banc d’essai de la pre´sente e´tude. La figure 2.18 montre
les lignes de courants (colore´es par la vitesse absolue) obtenues pour deux essais
nume´riques, au de´bit nominal φn et a` 1.3 φn. On note que ce dispositif impose une
vitesse quasi-axiale dans le plan de mesure de pression et e´limine la composante
de vitesse giratoire induite par le diaphragme.
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Figure 2.16 – Dispositifs antigirations utilise´s dans les conduites [59].
Figure 2.17 – Dispositif antigiration a` l’inte´rieur du caisson.
Figure 2.18 – Influence du tranquilliseur :
Lignes de courants, colore´es par la vitesse absolue (m/s), selon Hurault [33].
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2.4.2 Dispositif inte´gre´ du controˆle actif
Le fonctionnement du ventilateur en mode aspirant exige dans notre configu-
ration de mettre notre montage a` l’aval du ventilateur.
La difficulte´ re´side dans la mise en place d’un dispositif permettant de guider
l’air d’une source fixe vers le domaine rotatif du ventilateur creux. Cette conduite
d’air doit se faire d’une manie`re e´tanche avec le minimum de frottement et des
pertes de charges a` travers la transmission me´canique.
2.4.2.1 Premier dispositif propose´
Dans un premier temps, le travail de conception a e´te´ initie´ avec une pre-
mie`re proposition base´e sur un arbre creux et un palier double comportant deux
roulements et quatre joints d’e´tanche´ite´ (figure 2.19). Le choix de ces e´le´ments
est base´ sur les caracte´ristiques fournies par le constructeur SKF.
Figure 2.19 – Premie`re solution propose´ :
a` droite : palier du ventilateur, a` gauche : vue du palier en coupe.
Choix du roulement :
Pour le choix du roulement, nous avons opte´ pour le type e´co-e´nerge´tique
(E2) qui est spe´cialement conc¸u et fabrique´ pour re´duire le couple de frottement
de 30%. En effet, Graˆce au frottement ultra faible qu’ils ge´ne`rent, ces roulement
offrent un excellent moyen de re´duire la consommation e´nerge´tique. E´tant donne´
qu’ils surchauffent moins que des roulements SKF standards soumis aux meˆmes
charges et vitesses. Ils permettent, e´galement, de re´duire la consommation de
lubrifiant et allongent la dure´e de service des e´quipements [60].
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Choix du joint d’e´tanche´ite´ :
On distingue plusieurs types (CT, VA, HS, CRW, CRS, HDDF, . . . etc). La
se´lection du joint de´pend du re´gime moteur ou` dans certaines situations l’arbre
de transmission pre´sente des excentricite´s remarquables. Les tests ont montre´ que
le joint de type CRW5, est le plus approprie´ a` notre configuration. Il est adapte´
aux vitesses circonfe´rentielles maximales (figure 2.20) et pre´sente une re´sistance
vis-a`-vis de l’excentricite´ (figure 2.21).
Figure 2.20 – Joint et vitesse circonfe´rentielle maximale [60].
Figure 2.21 – Influence de l’excentricite´ de l’arbre sur le joint [60].
Cette premie`re solution n’a pas e´te´ teste´e pour raison que le fonctionnement
du palier avec le de´bit de controˆle induit des frottements supple´mentaires, des
pertes de charge importantes et une influence de la mesure du couple re´sistant
du ventilateur. Cette solution est a` conside´rer si on veut limiter le frottement de
la chaine de transmission me´canique par courroie (deuxie`me solution).
Une recherche approfondie dans les e´quipements industriels a montre´ qu’on
peut utiliser le dispositif du joint tournant qui pre´sente un fonctionnement e´qui-
valent au palier propose´.
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2.4.2.2 Dispositif retenu
La figure 2.22 donne un sche´ma du montage expe´rimental re´alise´. On utilise
une source d’air d’une pression ge´ne´ratrice de 3 bars. Le de´bit d’air du controˆle
est fixe´ a` travers le de´bitme`tre. Une fois re´gle´ par une valve, cet e´coulement
traverse ensuite un joint tournant et un arbre creux. Le mouvement du ventilateur
est assure´ par une transmission me´canique par courroie crante´e. On utilise un
variateur de fre´quence pour fixer le re´gime du moteur. Les capteurs de pression,
tempe´rature, de´bit et couple sont relie´s a` une chaine d’acquisition comportant une
carte d’acquisition de la marque ”National Instruments” de type BNC − 2110 et
un PC ayant une interface de traitement des mesures. L’acquisition des mesures
s’effectue sur 120 points sur un temps moyen de 20s.
La figure 2.23 montre une configuration d’essai du montage re´alise´.
Figure 2.22 – Montage pour le controˆle de l’e´coulement par soufflage.
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Figure 2.23 – Configuration d’essai.
Dans ce qui suit, nous de´crivons les composants essentiels de ce banc d’essai
ainsi que la me´trologie expe´rimentale mise œuvre.
Arbre creux
L’utilisation d’un arbre creux e´tait la seule possibilite´ pour la conduite d’air
vers la pe´riphe´rie du ventilateur. Compte tenu de son fonctionnement, on doit
de´finir tout d’abord l’ajustement et l’intervalle de tole´rance dans les trois parties
de contact a` savoir ; le joint tournant, le palier double et la fixation du ventilateur.
Ensuite, il faut prendre une longueur permettant, d’une part, d’assurer le
fonctionnement du ventilateur dans un champs moins perturbe´ en e´vitant l’in-
fluence du blocage du palier double, d’autre part, de re´sister au mieux aux sol-
licitations de flexion et de torsion. La distance se´parant les deux roulements du
palier est fixe´e, e´galement, de sorte a` re´duire les efforts de flexion.
Selon la figure 2.24, l’extre´mite´ droite de la coupe E-E est conc¸ue pour fixer
a` la fois le joint tournant et le roulement du palier double. A l’extre´mite´ gauche,
on utilise six poches afin d’orienter le de´bit d’injection vers les entre´es inte´rieures
des aubes.
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Figure 2.24 – Dessins de de´finition de l’arbre creux.
Palier et fixation du ventilateur
Deux pie`ces permettent la fixation du ventilateur creux des coˆte´s amont et
aval du moyeu. Pour e´viter la fuite d’air, la surface de contact de ces deux pie`ces
est renforce´e de la matie`re en caoutchouc. Une fois l’ensemble est monte´ sur
l’arbre, on utilise des vis de fixation positionne´es de fac¸on a` assurer l’e´coulement
depuis les poches de l’arbre creux vers l’entre´e profile´e de l’aube inte´rieure sans
obstacle (figure 2.25). Le palier double comporte deux roulements de type SKF
pouvant atteindre une vitesse limite de 16000 rpm.
Figure 2.25 – Fixation du ventilateur.
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Joint tournant
Le joint tournant est un composant utilise´ pour cre´er une liaison e´tanche
servant a` transfe´rer des fluides (gaz ou liquides) a` partir des points d’alimentation
fixes vers des points de re´ception en rotation ou en oscillation. Il est utilise´
dans de nombreuses applications industrielles (lubrification, papeterie, chimie,
cosme´tique, remplissage) avec une grande varie´te´ de matie`res, de joints fixes et
de roulements utilise´s.
A l’inte´rieur du joint, l’e´tanche´ite´ est assure´e par la finesse de conception
et les mate´riaux re´sistants utilise´s au niveau de l’interface du frottement entre
les parties mobiles et fixes. La figure 2.26 pre´sente une vue e´clate´e donnant la
composition de ce joint dont la dure´e de vie de´pend de la nature du fluide en
e´volution, de la pression, de la tempe´rature et de la vitesse de rotation.
Tenant compte des conditions de re´sistance a` grande vitesse de rotation et a` la
pression d’injection d’air, nous avons choisi le joint de type Deublin de re´fe´rence
1115-000-200 (figure 2.27) [61].
Lors du montage, des consignes particulie`res sont a` observer :
– Raccordement du flexible sans tension et sans courbure importante, afin de
re´duire les efforts applique´s sur le joint tournant.
– Fixation du flexible sur le joint tournant puis sur l’arbre moteur.
Figure 2.26 – Vue e´clate´e du joint tournant [61].
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Figure 2.27 – Joint tournant Deublin de se´rie 1115-000-200 [61].
Transmission par courroie crante´e
La transmission me´canique par courroie crante´e (appele´e aussi synchrone)
est largement utilise´e dans la pratique. Comparativement aux autres types de
courroies, celle-ci pre´sente l’avantage d’assurer avec souplesse une transmission
sans glissement, supportant les faibles vitesses et ne´cessitant une tension initiale
faible.
Nous avons adopte´ ce type de courroie car la re´duction du frottement surtout
aux niveaux des deux poulies ainsi que le joint tournant permet une meilleure
pre´cision sur la mesure du couple re´sistant du ventilateur. Ce dernier qui constitue
une mesure ne´cessaire pour l’e´valuation du rendement statique est souvent de´licat
a` de´terminer avec exactitude en pre´sence d’une chaine de transmission me´canique
complexe.
La se´lection d’une courroie ayant des caracte´ristiques ge´ome´triques et fonc-
tionnelles donne´es doit re´pondre a` une notice de calcul base´e sur des tables, des
relations analytiques, empiriques et des courbes caracte´ristiques [62].
Pour ce faire, selon l’encombrement du banc d’essai et les limites de la vitesse
de rotation, on a pris initialement un entraxe a = 250 mm avec deux poulies
identiques ayant un diame`tre primitif dp = Dp = 56 mm (figure 2.28).
On ve´rifie bien que l’entraxe reste dans les limites pre´conise´es :
2.dp ≤ a ≤ 6.Dp (2.3)
Apre`s calcul, le tableau 2.3 re´sume les parame`tres ge´ome´triques estime´s pour
la courroie et la poulie.
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Figure 2.28 – Transmission par courroie crante´e avec deux poulies identiques.
Table 2.3 – Calcul de transmission me´canique par courroie crante´e.
Courroie Poulie
Pas p [mm] 5 /
Diame`tre primitif dp = Dp [mm] / 56
Nombre dents poulie Zd corrige´ / 36
Vitesse de rotation [tr/min] / 2500
Vitesse pe´riphe´rique [m/s] 7.5 /
Largeur courroie b [mm] 16 /
Entraxe minimum amin [mm] 112 /
Entraxe maximum amax [mm] 336 /
Entraxe choisi a [mm] 250 /
Longueur primitive Lp calcule´e [mm] 675 /
Entraxe recalcule´ a [mm] 237 /
Longueur primitive Lp du constructeur [mm] 650 /
2.4.3 De´termination du rendement statique
Dans l’expression du rendement statique donne´e par la relation (1.3) :
ηs =
∆Ps ·Qv
C · ω (2.4)
L’e´le´vation de pression statique ∆Ps est indique´e par le manome`tre relie´ au
caisson (figure II.16). Le couple re´sistant C du ventilateur est mesure´ par un
coupleme`tre de type HBM (5N.m) dont l’incertitude est de l’ordre 0, 1% pour
le couple maximum mesure´. En fait, nous verrons dans le prochain chapitre que
c’est le couple net calcule´ par la diffe´rence entre les deux mesures, avec et sans
pre´sence du ventilateur. Aussi, dans les configurations de controˆle mene´es, on
tiendra compte de l’influence de la puissance injecte´e sur le rendement statique.
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2.4.4 De´termination du champ de la vitesse axiale
Dans le but de caracte´riser le sillage proche du ventilateur, le banc d’essai est
e´quipe´ par une chaine de mesure de la vitesse axiale en utilisant le tube de Pitot
statique. Le de´placement, axial et radial, de cet instrument de mesure est assure´
par un syste`me de translation tridimensionnel DANTEC 3D (figure 2.29.(a)).
Nous avons utilise´ un tube de Pitot-statique appele´ aussi tube de Prandtl. Ce
moyen de mesure intrusif est couramment utilise´ (conduites, ane´mome´trie d’ae´-
ronautique, etc.). Il comporte essentiellement deux tubes concentriques, inte´rieur
et exte´rieur, permettant respectivement de relever la pression totale sur le front
de l’e´coulement au point d’arreˆt A, et la pression statique au point tangentiel B
(figure 2.29.(b)).
(a) (b)
Figure 2.29 – Tube de Pitot-statique :
(a) Montage sur DANTEC 3D, (b) Principe de la mesure de la vitesse.
Pour un e´coulement incompressible (nombre de Mach M < 0.3 ), la mesure
de la vitesse est de´duite par l’application du the´ore`me de Bernoulli :
v =
√
2 · (Pt − Ps)
ρ
(2.5)
Dans la mesure ou` l’e´coulement dans le sillage proche du ventilateur devient
compressible subsonique, on utilise la formule suivante :
v =
√√√√√√ 2 · γ
γ − 1 ·
Ps
ρs
·
(Pt
Ps
)γ − 1
γ − 1
 (2.6)
avec ρs la masse volumique due a` la pression statique.
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2.5 Conclusion
Les travaux expe´rimentaux pre´sente´s ont porte´ sur deux volets importants :
Le premier consiste a` concevoir et a` re´aliser le ventilateur axial de refroidissement
de moteur automobile par rotomoulage. Des facteurs important sont conside´re´s
afin d’obtenir un produit final fiable re´pondant au cahier des charges initial. Les
essais mene´s sur la rotomouleuse montrent que la bonne qualite´ de la pie`ce finie
de´pend de la tempe´rature du chauffage et du refroidissement, de la vitesse de
rotation des deux axes majeur et mineur, etc.
Pour le controˆle, nous avons opte´ pour une proce´dure utilisant des trous
circulaires place´s au milieu de la pe´riphe´rie de la virole, de diame`tre 4 mm et
oriente´s de fac¸on a` re´duire le de´bit de fuite de´veloppe´.
Le deuxie`me volet est de´die´ a` la mise en place du dispositif permettant le
controˆle de l’e´coulement par soufflage au niveau du jeu de fonctionnement. Il
est base´ principalement sur l’utilisation d’un joint tournant et une transmission
me´canique par courroie crante´e ade´quate. Ce dispositif est e´quipe´ d’une chaine
d’acquisition pour le traitement des mesures dont le but essentiellement est de :
– De´terminer le rendement statique, a` travers la de´pression cre´e´e dans le
caisson ainsi que le couple net ge´ne´re´ par le ventilateur.
– Caracte´riser le sillage proche du ventilateur est surtout aux bouts des aubes,
a` partir de la de´termination du champ de la vitesse axiale.
Dans le prochain chapitre, nous pre´senterons les re´sultats expe´rimentaux ob-
tenus pour les deux configurations de l’e´coulement, naturel et controˆle´, avec une
analyse approfondie du comportement du ventilateur.
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Re´sultats expe´rimentaux
Sommaire
3.1 Influence de la position axiale . . . . . . . . . . . . . . . 54
3.1.1 Fre´quence 8 Hz (480 rpm) . . . . . . . . . . . . . . . . . . 55
3.1.2 Fre´quence 17 Hz (1020 rpm) . . . . . . . . . . . . . . . . 55
3.1.3 Fre´quence 26 Hz (1560 rpm) et 33.4 Hz (2004 rpm) . . . . 55
3.2 Strate´gie de controˆle . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 57
3.3 Influence de la fre´quence du moteur . . . . . . . . . . . . 58
3.4 Caracte´ristique du ventilateur . . . . . . . . . . . . . . . . 60
3.4.1 Rendement statique . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 64
3.4.2 Puissance Ae´raulique . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 64
3.4.3 Puissance d’injection . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 67
3.4.4 Mesure du couple . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 67
3.4.5 Rendement statique pour le cas du ventilateur avec 16 trous 71
3.4.6 Rendement statique pour le cas du ventilateur avec 32 trous 72
3.5 Mesure de la vitesse axiale . . . . . . . . . . . . . . . . . . 75
3.5.1 E´coulement sans controˆle . . . . . . . . . . . . . . . . . . 77
3.5.2 E´coulement controˆle´ . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 78
3.5.3 Comparaison des profils de la vitesse axiale en fonction de
la vitesse de rotation . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 79
3.5.4 Champs de la vitesse axiale . . . . . . . . . . . . . . . . . 79
3.6 Estimation du de´bit volumique moyen . . . . . . . . . . . 85
3.7 Analyse des incertitudes . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 86
3.8 Conclusion . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . 89
Ce chapitre pre´sente les re´sultats expe´rimentaux obtenus pour le ventilateur
dans le cas re´fe´rence sans controˆle et celui controˆle´ par la technique du soufflage.
Avant d’engager les compagnes d’essais, il e´tait ne´cessaire de conside´rer la posi-
tion axiale du ventilateur par rapport au carter (amont, milieu et aval). Apre`s
avoir teste´ plusieurs positions pour ce gap, une position optimale est de´termi-
ne´e puis adopte´e pour le reste de l’e´tude. La re´ponse de la caracte´ristique du
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ventilateur est e´labore´e pour diffe´rents re´gimes du moteur selon une e´tude fre´-
quentielle dans l’intervalle [8, 32] Hz . Ensuite, on a traite´ l’influence des condi-
tions ope´ratoires telles que : nombre de trous d’injection (16 et 32), vitesses de
rotation (1000, 1500 et 2000 rpm), diame`tre du diaphragme et taux d’injection
ξ (0.4, 0.6, 0.8 et 1). L’effet du controˆle sur les performances globales ; pression-
de´bit, rendement statique et les puissances ae´raulique, d’injection et me´canique
a fait l’objet essentiel de la premie`re partie.
La seconde partie est de´die´e a` la caracte´risation locale du sillage du ventilateur
en de´terminant les profils de la vitesse axiale. Des mesures par le tube de Pitot
statique ont e´te´ mene´es dans la zone aval du ventilateur. En somme, il s’agit de
faire investigation de la re´ponse radiale de l’aube au controˆle ainsi applique´ et
faire prospection des possibilite´s de re´duction du de´bit de fuite. Ensuite, on ve´rifie
par inte´gration des profils de vitesses la pre´cision des mesures par estimation du
de´bit volumique moyen a` comparer avec celui obtenu par la norme ISO 5801.
3.1 Influence de la position axiale
Pour le traitement de l’e´coulement au niveau du carter, des solutions ge´ome´-
triques permettent de modifier la structure de l’e´coulement de retour (modifica-
tions du logement carter, bladelets, joints labyrinthiques, etc.) et lui donner les
configurations recherche´es. Sous certaines conditions, ces solutions de controˆle
passif de l’e´coulement conduisent a` la re´duction du de´bit de fuite et a` l’ame´lio-
ration des performances ae´roacoustiques.
Par ailleurs, le de´bit de fuite non seulement de´pend du mouvement rotatif du
ventilateur mais aussi de sa position axiale par rapport au carter. Ce parame`tre
ge´ome´trique est a` conside´rer lors du montage. Afin d’e´tudier son influence, nous
avons pris les conditions d’essais pre´sente´es dans le tableau (3.1). La figure 3.1
montre le repe`re et les positions axiales conside´re´es. Les re´sultats obtenus sont
montre´s dans les figures 3.2 (a, b, c, d),
Table 3.1 – Conditions ope´ratoires de l’e´tude de l’influence
de la position du ventilateur.
Positions axiales zfan (mm) 0,−30 et +30
Fre´quences du moteur (Hz) 8,17,26 et 33.4
De´bit d’injection qinj (l/min) 800
Nombre du trous d’injection 16
Position des trous d’injection / largeur du
jeu de fonctionnement
50%
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3.1.1 Fre´quence 8 Hz (480 rpm)
D’abord, on retrouve la forme classique exprimant l’e´volution inverse´e des
deux coefficients ; de pression ψ et de de´bit φ.
A faible fre´quence, on note que pour l’e´coulement naturel, la plage de fonc-
tionnement de de´bit est faible. Avec l’e´coulement controˆle´ (qinj = 800 (l/min)),
des ame´liorations remarquables sont obtenues pour les deux coefficients du de´bit
et de la pression (figure 3.2.(a)). Le maximum d’ame´lioration est obtenu pour
une position zfan = −30 mm avec une moyenne d’environ 15% et 32% pour les
deux coefficients φ et ψ, respectivement. On remarque aussi que :
– Les positions zfan = 0 mm et zfan = +30 mm semblent eˆtre similaires
en termes de performances (φ et ψ) pour les cas, naturel et controˆle´. En
moyenne, le controˆle contribue a` augmenter ces deux coefficients (φ et ψ)
d’environ 13%et 29%, respectivement.
– La position zfan = −30 mm pre´sente dans le cas naturel une faible carac-
te´ristique comparativement aux autres positions.
– Les effets a` faible nombre de Reynolds contribuent a` perturber la caracte´-
ristique du ventilateur particulie`rement pour la position zfan = −30 mm.
3.1.2 Fre´quence 17 Hz (1020 rpm)
L’analyse de la figure 3.2.(b) me`ne aux re´sultats que :
– Pour l’e´coulement sans controˆle et la position zfan = −30 mm, l’augmenta-
tion de la fre´quence du moteur de 8 Hz a` 17 Hz n’induit qu’un effet limite´
sur le comportement du ventilateur. Cependant, malgre´ que cette position
pre´sente une faible caracte´ristique dans le cas naturel, le controˆle l’ame´liore
de mieux comparativement aux autres positions.
– La position zfan = 0 mm pre´sente la bonne ame´lioration de la caracte´ris-
tique du ventilateur et surtout vers les de´bits importants.
3.1.3 Fre´quence 26 Hz (1560 rpm) et 33.4 Hz (2004 rpm)
Pour les deux fre´quences 26 et 33.4 Hz (figures 3.2.(c) et 3.2.(d)), pratique-
ment on voit que les performances globales sont similaires. Les ame´liorations
constate´es pour une fre´quence 17 Hz se re´duisent progressivement et surtout
vers les coefficients de de´bit important. De plus, il est note´ que pour une posi-
tion zfan = +30 mm, le controˆle de´vient de´favorable pour les faibles de´bits du
ventilateur (diame`tres du diaphragme Φ = 238, 267 et 300 mm).
Finalement et tenant compte de ces re´sultats, la position zfan = 0 mm semble
la plus rentable et sera choisie pour la suite de notre e´tude.
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Figure 3.1 – Positions relatives du ventilateur.
(a) 8 Hz
0 , 0 8 0 , 1 2 0 , 1 6 0 , 2 0 0 , 2 4
0 , 0 4
0 , 0 8
0 , 1 2
0 , 1 6
0 , 2 0


(b) 17 Hz
0 , 0 8 0 , 1 2 0 , 1 6 0 , 2 0 0 , 2 4
0 , 0 4
0 , 0 8
0 , 1 2
0 , 1 6
0 , 2 0


(c) 26 Hz
0 , 0 8 0 , 1 2 0 , 1 6 0 , 2 0 0 , 2 4
0 , 0 4
0 , 0 8
0 , 1 2
0 , 1 6
0 , 2 0


(d) 33.4 Hz
0 , 0 8 0 , 1 2 0 , 1 6 0 , 2 0 0 , 2 4
0 , 0 4
0 , 0 8
0 , 1 2
0 , 1 6
0 , 2 0


Figure 3.2 – Caracte´ristique du ventilateur : Influence de la position axiale et
de la fre´quence de rotation, (a) 8 Hz, (b) 17 Hz, (c) 26 Hz et (d) 33.4 Hz.
qinj = 0 l/min : (n) zfan = −30 mm, (l) zfan = 0 mm, (s) zfan = +30 mm.
qinj = 800 l/min : () zfan = −30 mm, (m) zfan = 0 mm, (4) zfan = +30 mm.
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3.2 Strate´gie de controˆle
Le controˆle en question se fait par une technique de soufflage avec un choix
approprie´ de l’orientation et des parame`tres ge´ome´triques a` la sortie du jet (voir
Chapitre 2, partie 2.3.1) et pour lesquels une se´rie de de´bits d’injection est consi-
de´re´e. On adopte la position axiale du ventilateur zfan = 0 mm et celle des trous
d’injection au milieu du jeu de fonctionnement.
Initialement, les premiers tests de soufflage sont exe´cute´s avec quatre (04)
trous uniforme´ment re´partis sur la virole. Ensuite, le nombre de trous est aug-
mente´ jusqu’aux deux configurations maximales : 16 et 32 trous au-dela` des-
quelles il e´tait impossible d’e´tendre la gamme du de´bit de controˆle. Ceci e´tant
pour deux raisons ; le de´bit de controˆle de la source d’air utilise´e ne pouvant
exce´der qinj,max = 1200 l/min et la fissuration du ventilateur au niveau du bord
de fuite. Des fissures sont constate´es essentiellement pour un de´bit d’injection
important et un nombre de trous faible.
Le tableau 3.2 repre´sente les limites du de´bit de controˆle releve´es selon le
choix du nombre de trous. Il en ressort que l’augmentation de ce nombre (cas
du 32) fait de´tendre de mieux l’e´coulement a` l’inte´rieur des aubes, initialement
comprime´ sous les effets centrifuges. Il en re´sulte une baisse des contraintes me´-
caniques ge´ne´re´es par la pression et le frottement dont l’influence se ressent sur
les lignes du bord de fuite. Celle-ci constitue la limitation principale du proce´de´
du rotomoulage.
A partir de ce tableau, le coefficient du de´bit de controˆle utilise´ appele´ aussi
”taux d’injection” est exprime´ par le rapport :
ξ =
qinj
qmax
(3.1)
ou` qmax = 1000 l/min est prise comme une valeur de re´fe´rence exprimant la
limite du de´bit constate´e pour la configuration 32 trous.
Table 3.2 – Limites du de´bit du controˆle.
Nombre de trous Limites du de´bit
d’injection de controˆle (l/min)
16 800
32 1000
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3.3 Influence de la fre´quence du moteur
On cherche a` e´tudier dans cette partie la re´ponse du ventilateur rotomoule´
a` une gamme e´tendue de la fre´quence du moteur (vitesse de rotation) et du
diame`tre du diaphragme. Pour cela, une e´tude parame´trique est re´alise´e avec les
conditions suivantes :
◦ Taux d’injection : ξ = 0.8.
◦ Nombre de trous : 16.
◦ Diame`tres du diaphragme : (Φ = 267, 300 et 336 mm).
Un variateur de vitesse est utilise´ avec un pas fre´quentiel de 3 Hz et une
fre´quence de de´part de 8 Hz. Cette dernie`re constitue la valeur seuil a` partir de
laquelle une variation de la de´pression en amont du ventilateur est enregistre´e.
Comparativement a` la configuration naturelle (sans controˆle), la figure 3.3.(a)
montre les courbes de variation de la de´pression en fonction du de´bit principal
et de la fre´quence du moteur. Les faibles valeurs de la pression pour les deux cas,
sans et avec controˆle, correspondant a` la fre´quence du moteur initiale (8 Hz).
On remarque que le controˆle contribue a` l’ame´lioration simultane´e de la de´-
pression et du de´bit principal d’aspiration. Cette ame´lioration se maintient et
devient pratiquement constante (phe´nome`ne de saturation) a` partir de la fre´-
quence de 20 Hz. Pour le diame`tre du diaphragme Φ = 267 mm (faible de´bit
principal), le controˆle contribue a` un changement peu significatif des caracte´-
ristiques du ventilateur comparativement aux autres diame`tres du diaphragme
teste´s (figure 3.3.(b)). On verra par la suite que la saturation et le comportement
du ventilateur vers les faibles de´bits principaux peut eˆtre ge´ne´ralise´ aux autres
conditions du taux d’injection.
La figure 3.3.(b) montre l’e´volution adimensionnelle des re´sultats repre´sente´s
sur la figure 3.3.(a). Pour les faibles valeurs de la fre´quence du moteur (f = 8 et
11 Hz ), les effets aux faibles nombre de Reynolds sont principalement enregistre´s
pour les faibles de´bits (diame`tre de diaphragme Φ = 267 mm).
La forme adimensionnelle montre que le controˆle avec les deux diame`tres du
diaphragme Φ = 300 et 336 mm pre´sente clairement une ame´lioration locale de la
caracte´ristique en comparaison a` celle de la configuration naturelle. On note pour
les deux conditions ope´ratoires : fre´quence du moteur f = 14 Hz et diame`tre
Φ = 336 mm, un gain maximum d’environ 13% et 28% est obtenu pour les deux
coefficients (φ et ψ), respectivement.
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(a)
(b)
Figure 3.3 – Caracte´ristique du ventilateur en fonction de la section du
diaphragme, (a) forme dimensionnelle, (b) forme adimensionnelle.
ξ = 0 : (4) Φ = 267 mm, (m) Φ = 300 mm, () Φ = 336 mm.
ξ = 0.8 : (s) Φ = 267 mm, (l) Φ = 300 mm, (n) Φ = 336 mm.
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3.4 Caracte´ristique du ventilateur
En premier lieu, afin de faire investigation du comportement du ventilateur
sur une large gamme du de´bit de fonctionnement, dix valeurs du diame`tre du
diaphragme sont teste´es (tableau 3.3).
Les mesures effectue´es re´ve`lent qu’a` partir du diame`tre Φ ≥ 238 mm la
puissance ae´raulique affiche des ame´liorations notables et ce proportionnellement
aux diame`tres du diaphragme.
Table 3.3 – Diame`tres du diaphragme teste´s.
Φ(mm) 77 151 169 190 220 238 267 300 336 375
Selon le nombre de trous et tenant compte des conditions de re´sistance des
aubes a` l’e´coulement inte´rieur, l’e´volution des deux coefficients de pression sta-
tique et de de´bit est e´tablie en faisant varier le taux d’injection ξ comme suit :
• Trois valeurs (ξ = 0.4 ;0.6 et 0.8) pour 16 trous (figure 3.4),
• Quatre valeurs (ξ = 0.4 ;0.6 ;0.8 et 1) pour 32 trous (figure 3.5),
Il en ressort que, globalement, le controˆle n’affecte pas l’allure classique du
comportement du ventilateur. En revanche, un de´calage important est note´ pour
les valeurs e´leve´es du taux d’injection et du coefficient de de´bit.
Pour le cas sans controˆle et pour les deux vitesses de rotation 1500 et a`
2000 rpm, le comportement du ventilateur est quasiment identique. Une le´-
ge`re diffe´rence de la caracte´ristique du ventilateur est note´e pour la vitesse de
1000 rpm lorsque le coefficient de de´bit prend des valeurs e´leve´es correspondant
a` un diame`tre Φ = 375 mm, soit, en comparaison a` la vitesse 2000 rpm, une
diminution de 5% et de 9% pour les deux coefficients de de´bit et de la pression,
respectivement. Ceci est probablement duˆ aux effets lie´s aux faibles valeurs du
nombre de Reynolds [52].
En configuration controˆle´e, pour les meˆmes valeurs de la vitesse de rotation et
du taux d’injection ξ, l’influence du nombre de trous (16 et 32) est difficilement
de´celable et restent minimes pour les hautes valeurs du coefficient φ. L’effet
du nombre de trous sera repris en plus amples de´tails dans la partie de´die´e a`
l’e´volution du gain en puissance ae´raulique.
Pour les faibles valeurs du coefficient de de´bit φ et selon l’e´tude parame´trique
mene´e, aucune modification significative n’est re´ve´le´e par le comportement du
ventilateur. Ne´anmoins, le coefficient de pression s’ame´liore avec les valeurs im-
portantes de φ a` l’instar de ce qui e´te´ rapporte´ par Neuhaus et al. [47].
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Il est e´tablit que le controˆle ame´liore simultane´ment le de´bit et la de´pression
pour les grandes valeurs du coefficient de de´bit et du rapport ξ. Cependant,
lorsque le phe´nome`ne de saturation survient, l’augmentation du de´bit d’injection
devient inutile a` l’exemple de la configuration avec 16 trous (ξ = 0.6 et 0.8),
figure 3.4.(b), et la configuration avec 32 trous (ξ = 0.8 et 1), figures 3.5.(a)
et (b). Pour conjecturer, ce phe´nome`ne apparait lorsque la re´duction totale du
de´bit de fuite est atteinte et toute valeur supple´mentaire du de´bit d’injection
devient alors inope´rante. Ce re´sultat pourrait eˆtre ve´rifie´ en utilisant une source
d’air comprime´ permettant d’e´lever la gamme du taux d’injection (ξ > 1) et un
ventilateur rotomoule´ plus re´sistant.
Dans le but de reme´dier aux difficulte´s rencontre´es dans l’e´tude expe´rimentale,
il est ne´cessaire de proce´der a` l’optimisation du processus de rotomoulage et au
renforcement de la ligne fragile du bord de fuite de l’aube.
Pour les grandes vitesses de rotation (2000 rpm) et les valeurs e´leve´es du
coefficient de de´bit (figure 3.4 (c), 3.5 (c)), l’effet du controˆle reste relativement
insignifiant et le phe´nome`ne de saturation n’est toujours pas atteint. Ceci sugge`re
d’augmenter davantage les valeurs limites des parame`tres de controˆle, en termes
de la vitesse de rotation et du taux d’injection ξ, pour voir le comportement
ae´raulique du ventilateur.
Dans une autre tentative d’analyse de ces re´sultats pour les hauts coefficients
du de´bit φ, il en ressort que le sillage du ventilateur est caracte´rise´ par un e´coule-
ment quasi-axial. Dans cette configuration, l’e´coulement de retour au niveau du
jeu de fonctionnement est moins alimente´ par celui de l’extre´mite´ des aubes. Le
de´bit de fuite essentiellement ge´ne´re´ a` partir de la re´gion de stagnation situe´e en
aval du ventilateur, devient moins intense. Dans ce cas, le soufflage via les trous
conduit a` la re´duction de ce de´bit et a` l’augmentation de la de´pression en amont
du ventilateur.
Pour les faibles coefficients de de´bit, en revanche, l’e´coulement a` travers le
ventilateur pre´sente une composante de vitesse radiale importante essentiellement
au voisinage des extre´mite´s du ventilateur qui alimente et intensifie le de´bit de
fuite. Ceci, se fait a` travers les zones de recirculation rotatives attache´es a` la
virole constate´es par voie de l’e´tude CFD, (chapitre 4, figure 4.10 et 4.13). La
pre´diction du comportement de l’e´coulement de retour et son interaction avec le
soufflage rotatif pour ce cas de figure pre´cis devient alors difficile.
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(a)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5
 

(b)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5


(c)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5


Figure 3.4 – Caracte´ristiques du ventilateur avec 16 trous d’injection :
(a) 1000 rpm, (b) 1500 rpm, (c) 2000 rpm.
(+) sans controˆle, (◦) ξ = 0.4, (∗) ξ = 0.6, (×) ξ = 0.8.
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(a)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5


(b)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5


(c)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5


Figure 3.5 – Caracte´ristiques du ventilateur avec 32 trous d’injection :
(a) 1000 rpm, (b) 1500 rpm, (c) 2000 rpm.
(+) sans controˆle, (◦) ξ = 0.4, (∗) ξ = 0.6, (×) ξ = 0.8, () ξ = 1.
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3.4.1 Rendement statique
Le ventilateur est une turbomachine qui travaille a` de faibles taux de compres-
sion induisant de faibles valeurs de puissance ae´raulique. En effet, pour l’e´coule-
ment controˆle´, les ame´liorations obtenues en termes de pression et de de´bit sont
sensiblement faibles par rapport au mode de fonctionnement du ventilateur.
L’effet du nombre de trous (16 et 32) n’apparait pas dans les caracte´ristiques
(φ, ψ), figures 3.4 et 3.5, a` travers l’e´tude parame´trique mene´e et base´e sur la va-
riation des parame`tres, a` savoir : la vitesse de rotation et le taux d’injection ξ. Le
rendement statique est, en revanche, indique´ afin de pouvoir obtenir l’information
relative a` l’influence du nombre de trous. En somme, on cherche a` de´terminer le
cas le plus rentable pour le fonctionnement du ventilateur en e´valuant son ren-
dement statique. Pour cela, on doit conside´rer la puissance du soufflage utilise´ et
la relation (1.3) devient alors :
ηs =
∆PsQv
Cnet ω + Pinj
(3.2)
avec :
(∆PsQv) est la puissance ae´raulique,
Pinj est la puissance d’injection de l’air,
Cnet = C − C0 est le couple net du ventilateur,
C et C0, sont respectivement les couples mesure´s ”avec” et ”sans” ventilateur.
Dans ce qui suit, avant d’e´tablir l’e´volution de ce rendement, nous essayons
d’e´tudier se´pare´ment la variation de ces diffe´rents termes.
3.4.2 Puissance Ae´raulique
Relativement a` la configuration sans controˆle, on de´fini le pourcentage d’ame´-
lioration de la puissance ae´raulique a` travers le gain donne´ par la relation :
Gain(%) = (P − P0)/P0 (3.3)
Avec :
P : Puissance ae´raulique de´livre´e par le ventilateur controˆle´.
P0 : Puissance ae´raulique de´livre´e par le ventilateur naturel (ξ = 0).
Pour les deux configurations du controˆle (16 et 32 trous), la figure 3.6 pre´sente
l’e´volution du gain en puissance ae´raulique en faisant varier la vitesse de rotation,
le diame`tre du diaphragme et le taux d’injection ξ.
Dans un premier temps, les diffe´rences obtenues sont remarquables surtout
en fonction du nombre de trous. Ge´ne´ralement dans toutes les mesures effec-
tue´es et pour le meˆme facteur d’injection ξ, le controˆle par 16 trous est plus
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efficace relativement a` celui des 32 trous. Une premie`re explication repose, peut
eˆtre, sur l’effet local de la vitesse d’injection. En effet, par conservation du de´bit
d’injection, cette vitesse est plus importante pour la configuration de 16 trous
comparativement a` 32 trous.
Le gain est mieux ame´liore´ avec une vitesse de rotation faible (1000 rpm)
dont le controˆle fait atteindre, pour le diame`tre important Φ = 375 mm, un gain
de 53% (figure 3.6.(a)). C’est l’ame´lioration maximale releve´e pour un ventila-
teur sans de´fauts parmi une se´rie de mesures effectue´es sur quelques ventilateurs
rotomoule´s. Il est clair que l’augmentation du nombre et de la forme des de´fauts
conduisent simultane´ment a` la re´duction du de´bit de controˆle et du gain opti-
mal. Pour les ventilateurs e´tudie´s, le gain optimal varie entre 30% et 53%. Une
plage assez importante qui ouvre une nouvelle voie de prospection en conside´rant
l’influence des conditions de rotomoulage sur la pie`ce finie.
Le gain de 53% est obtenu pour une faible vitesse de rotation 1000 rpm. Il
reste important car il est relatif a` une faible variation de la puissance ae´rau-
lique environ 8 Watt. Pour les deux vitesses de rotation restantes 1500 rpm et
2000 rpm, les puissances ae´rauliques correspondantes sont 27 Watt et 66 Watt,
respectivement, et les gains maximaux en puissance ae´raulique sont respective-
ment 42% et 34%. Il y a eu lieu de remarquer que l’augmentation de la vitesse de
rotation s’accompagne d’une augmentation de la puissance ae´raulique et d’une
diminution du gain ae´raulique maximal.
Pour le ventilateur ayant un gain maximal de 30%, la ve´rification de l’e´tat
de surface des aubes a re´ve´le´ des de´fauts de fuite d’air dans la ligne fragile du
bord de fuite. Ces de´fauts ont e´te´ obtenus pour une configuration de controˆle
(16 trous, ξ = 80% et 1000 rpm). Par la suite, les mesures ont e´te´ effectue´es
de nouveau sur un autre ventilateur avec une ve´rification re´gulie`re de l’e´tat de
surface apre`s chaque test.
Pour chaque diame`tre du diaphragme Φ, l’augmentation de la fre´quence du
moteur re´duit davantage le gain en puissance ae´raulique. De meˆme pour la meˆme
vitesse de rotation, la diminution du diame`tre du diaphragme (re´duction du
coefficient de de´bit) conduit a` la diminution de ce gain et le controˆle devient de
moins en moins effectif.
Il ressort, e´galement, qu’on peut obtenir la saturation en puissance ae´raulique
pour les situations suivantes :
– Diame`tres importants (configurations (a), (b) et (d)),
– Diame`tres faibles (configurations (n) et o)),
A la lumie`re de ces re´sultats, on conclut que l’ame´lioration des performances
du ventilateur peut eˆtre obtenue pour un nombre de 16 trous, une vitesse de
rotation faible, un coefficient de de´bit important et un taux d’injection maximal.
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0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( a )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( b )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( c )
Φ
=
37
5
m
m
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( d )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( e )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( f )
Φ
=
33
6
m
m
G
a
in
(%
)
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( g )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( h )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( i )
Φ
=
30
0
m
m
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( j )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( k )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( l )
Φ
=
26
7
m
m
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( m )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( n )
0 . 0 0 . 2 0 . 4 0 . 6 0 . 8 1 . 0
0
2 0
4 0
6 0 ( o )
Φ
=
2
38
m
m
Taux d’injection ξ
Figure 3.6 – Gain en puissance ae´raulique en fonction de la section du dia-
phragme, de la vitesse de rotation, du de´bit d’injection et du nombre de trous
d’injection ((+) 16 trous, (◦) 32 trous).
Chapitre 3 : Re´sultats expe´rimentaux 67
3.4.3 Puissance d’injection
On sait a` l’heure actuelle que le soufflage continu dans le jeu de fonctionne-
ment permet de re´duire le de´bit de fuite et d’augmenter la puissance ae´raulique.
Au niveau du jeu, cette technique de controˆle ge´ne`re une structure de l’e´coule-
ment local complexe dont les efforts ge´ne´re´s sont a` priori importants et difficiles
a` estimer. Ainsi, le soufflage devient couˆteux d’un point de vue rendement e´co-
nomique. De ce fait, il devient alors ne´cessaire de tenir compte, non seulement,
de la puissance du jet introduit mais aussi de son influence sur le couple re´sistant
a` travers les contraintes de´veloppe´es par les efforts de pression et du cisaillement
parie´tal. Dans la litte´rature [63], la puissance d’injection est estime´e au taux de
l’e´nergie cine´tique donne´e par :
Pinj =
1
2
m˙V 2 (3.4)
Dans notre travail, cette puissance est conside´re´e a` l’entre´e de l’arbre creux
ayant le diame`tre 20 mm, et donne´e en termes de de´bit volumique d’injection
qinj, de masse volumique ρ
′ et de section de passage Sinj par l’expression :
Pinj =
1
2
ρ′ q3inj
S2inj
(3.5)
Le tableau 3.4 pre´sente la variation monotone de cette puissance selon les
taux d’injection utilise´s.
Table 3.4 – Variation de la puissance d’injection en fonction du taux d’injection.
ξ Pinj (Watt)
0.4 1.76
0.6 5.95
0.8 14.11
1 27.56
3.4.4 Mesure du couple
Pour le montage expe´rimental re´alise´, les diffe´rents composants utilise´s pour
la transmission me´canique tels que, l’arbre moteur, l’accouplement, le couple-
me`tre, la courroie, la poulie, le roulement et le joint rotatif ge´ne`rent des couples
re´sistants e´le´mentaires difficiles a` estimer se´pare´ment. On se fixe pour objectif,
alors, de caracte´riser le fonctionnement du ventilateur, seul, pour les diffe´rentes
configurations de controˆle.
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Apre`s avoir de´termine´ les deux puissances, ae´raulique et de soufflage, il convient
d’e´valuer la puissance me´canique utile fournie au ventilateur pour l’estimation
finale du rendement statique. Pour une vitesse de rotation donne´e, cela revient
a` de´terminer le couple re´sistant. Pour ce faire, nous avons proce´de´ par la de´ter-
mination des deux couples, a` vide C0 (ventilateur de´monte´) et en pre´sence du
ventilateur C. Le couple net est alors donne´ par :
Cnet = C − C0 (3.6)
Lors des essais, nous avons constate´ que le couple a` vide C0 de´pend de la
vitesse de rotation du moteur et du taux d’injection. La figure 3.7 montre que
pour les deux vitesses de rotation 1500 rpm et 2000 rpm, le couple C0 se stabilise
a` partir d’un taux d’injection de l’ordre de (ξ = 0.4). On peut dire qu’il y a une
saturation de la valeur des frottements inte´rieurs ge´ne´re´s au sein des deux parties
tournantes du circuit me´canique ; le joint rotatif et l’arbre creux. Cependant,
pour la faible vitesse de rotation de 1000 rpm, la saturation n’est pas encore
e´tablie. Tenant compte des faibles valeurs de la puissance ae´raulique et d’injection
qui affectent le calcul du rendement statique, on conside`re, pour chaque de´bit
d’injection, les valeurs re´elles mesure´es pour le couple C0.
0 , 0 0 , 2 0 , 4 0 , 6 0 , 8 1 , 00 , 2 0
0 , 2 5
0 , 3 0
0 , 3 5
0 , 4 0
C 0 
(N.m
)
x
Figure 3.7 – Couple a` vide C0 : (n) 1000 rpm, (l) 1500 rpm, (s) 2000 rpm.
En utilisant la meˆme de´marche pour l’e´valuation du gain en puissance ae´rau-
lique (figure 3.6), il serait inte´ressant de l’appliquer pour retrouver l’e´volution du
couple net Cnet mesure´. En effet, l’orientation choisie des trous d’injection peut
contribuer dans certaines conditions a` la re´duction du couple du ventilateur et
d’analyser de mieux le rendement.
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Pour cela, a` partir de la se´rie de mesures effectue´es, on de´finit le pourcentage
de re´duction ou d’augmentation de ce couple par le parame`tre :
ECnet(%) =
Cnet0 − Cnet
Cnet0
· 100 (3.7)
Ou` Cnet0 et Cnet sont les couples nets mesure´s aux cas, naturel et controˆle´,
respectivement.
De cette expression, il ressort que les valeurs positives de ECnet montrent une
efficacite´ du controˆle par la re´duction du couple du ventilateur et inversement
pour les valeurs ne´gatives.
En fonction du taux d’injection ξ et de la vitesse de rotation, la figure 3.8
montre les re´sultats obtenus regroupe´s pour chaque diame`tre du diaphragme. Une
vue d’ensemble montre que l’augmentation de la vitesse de rotation de´veloppe un
couple plus important duˆ aux frottements de l’e´coulement inte´rieur et exte´rieur.
Le controˆle par 16 trous ge´ne`re un couple moins important comparativement a`
celui des 32 trous. Pour la plupart des cas conside´re´s, la configuration en 16 trous
est la plus inte´ressante pour le gain positif du couple qu’il pre´sente surtout pour
les deux vitesses de rotation 1000 et 1500 rpm. En effet, le choix de l’orientation
des trous est fixe´ de fac¸on a` s’opposer a` l’e´coulement de retour favorisant, ainsi,
une configuration semblable a` l’arrosoir rotatif. Ce type de dispositif, conditionne´
par le nombre de trous de sortie et la vitesse du jet, ge´ne`re un couple e´le´mentaire
sur chaque extre´mite´. La re´sultante de ces couples fait tourner le syste`me comme
un rotor de turbine. Dans notre situation, ces couples e´le´mentaires contribuent a`
re´duire le couple du ventilateur. De plus, par conservation du de´bit de controˆle,
la configuration 16 trous pre´sente une vitesse du jet importante.
En conse´quence, la re´duction du couple est tributaire de la vitesse locale du
jet et surtout des interactions de´veloppe´es dans le jeu (Jet In Cross Flow, de´bit
de fuite, e´coulement de couette, etc). Cette re´duction est maximale d’environ
19% pour les conditions du nombre de trous de 16, une vitesse de 1000 rpm, un
diame`tre de Φ = 300 mm et un taux d’injection de ξ = 0.8.
Pour le nombre de 16 trous, la vitesse de 1500 rpm et les faibles diame`tres
du diaphragme Φ = 238 et 267 mm, on arrive a` re´duire sensiblement le couple a`
partir du taux d’injection de ξ = 0.6.
Pour le nombre de 32 trous et la vitesse de 1000 rpm, il faut avoir un taux
d’injection ξ = 1 pour re´duire le couple de 9% (Φ = 375 mm) et 3% (Φ =
238 mm). En somme, le maximum d’augmentation du couple est toujours pour
ξ = 0.6 avec un taux d’environ 22% obtenu pour Φ = 300 mm. Pour Φ = 267 mm
et en re´fe´rence de la ligne (0) du couple Cnet0 , on obtient de faibles valeurs pour
le couple ECnet donnant ainsi une gamme de variation re´duite pour le couple Cnet.
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Figure 3.8 – Variation du gain en couple net ECnet (%) :
16 trous : (+)1000 rpm, (+) 1500 rpm, (+) 2000 rpm.
32 trous : (m) 1000 rpm, (m) 1500 rpm, (m) 2000 rpm.
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Maintenant, on e´tablit la variation du rendement statique (16 trous, figure
3.9) et (32 trous, figure 3.10)
3.4.5 Rendement statique pour le cas du ventilateur avec
16 trous
Pour les faibles coefficients de de´bit, la configuration sans controˆle pre´sente
une caracte´ristique du rendement plus au moins stable avec une moyenne d’en-
viron 37%. Sa plage de stabilite´ fonctionnelle est plus large pour la vitesse
de rotation 1500 rpm (φ ∈ [0.1130, 0.1675]) que pour la vitesse de 1000 rpm
(φ ∈ [0.1337, 0.1483]). On arrive a` atteindre un point de fonctionnement de
l’ordre de 46% (φ = 0.15) pour une vitesse de rotation 2000 rpm.
Pour l’e´coulement controˆle´, a` faible vitesse de rotation (1000 rpm), les ame´-
liorations apporte´es varient avec le taux d’injection. En effet, en augmentant
celui-ci, le rendement de´croit progressivement mais avec une e´volution similaire.
Cette tendance se reproduit pour les autres vitesses, e´galement, mais avec un
de´calage sur l’axe du coefficient de de´bit φ, duˆ a` l’ame´lioration apporte´e par le
controˆle. On note que pour un taux d’injection ξ = 0.4, le point de fonctionne-
ment est augmente´ d’environ 5.65% en rendement et 8% en coefficient du de´bit.
Toujours pour la vitesse de 1000 rpm, la diminution du rendement statique
avec l’augmentation du taux d’injection ξ, de´pend des diffe´rents termes interve-
nant dans son expression, a` savoir la puissance ae´raulique, la puissance me´canique
et la puissance d’injection. Un optimum ηs = 43.4% est obtenu pour un taux d’in-
jection ξ = 0.4 et un coefficient de de´bit Φ = 0.16. Pour les autres valeurs du
taux d’injection de ξ = 0.6 a` 0.8, il ressort que l’augmentation de la puissance
d’injection (tableau 3.4) semble eˆtre le facteur principal de la diminution du ren-
dement malgre´ le gain obtenu en couple net pour le taux d’injection ξ = 0.8 de
fac¸on particulie`re.
Pour les vitesses de rotation 1500 et 2000 rpm, les ame´liorations du rendement
sont significativement moindres. On rele`ve que :
– A 1500 rpm, le controˆle est effectif pour quasiment toute la gamme des
coefficients de de´bit conside´re´e, notamment pour le taux d’injection (ξ =
0.6). En outre, pour ξ = 0.4 et 0.6, le rendement statique se stabilise autour
de la valeur de 42% pour φ ∈ [0.1346, 0.1840].
– Pour 2000 rpm, le rendement statique est le´ge`rement ame´liore´ pour les
hauts de´bits (diame`tre du diaphragme Φ = 336 et 375 mm). Il est augmente´
d’environ 2% pour (Φ = 375 mm et ξ = 0.6). Pour ce cas, le rendement
augmente avec le taux d’injection variant de ξ = 0.4 a` 0.6 exclusivement.
Pour la faible valeur du coefficient de de´bit correspondant au diame`tre du
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diaphragme Φ = 238 mm, les effets sont ne´gligeables relativement au cas
naturel. Le bilan e´nerge´tique est quasiment nul par rapport a` l’e´volution du
couple net, de la puissance d’injection et du gain en puissance ae´raulique.
3.4.6 Rendement statique pour le cas du ventilateur avec
32 trous
Globalement et relativement a` la configuration naturelle, l’efficacite´ du controˆle
par 32 trous est moindre pour l’ensemble des essais mene´s (figure 3.10). L’aug-
mentation du taux d’injection ξ de´croit davantage le faisceau des courbes du
rendement. Le de´calage est remarquable pour la vitesse de 1000 rpm. Au dela` de
cette valeur, le de´calage devient relativement faible pour les coefficients de de´bit
e´leve´s. On rele`ve qu’avec l’augmentation de la vitesse de rotation, les courbes
relatives aux taux d’injection ξ = 0.4 et 0.6 se rapprochent avec tendance a`
la superposition. Ne´anmoins, pour un coefficient de de´bit important (diame`tre
Φ = 375 mm), on note que pour la vitesse de 1500 rpm, une faible ame´lioration
du rendement (environ 3%) est releve´e pour les deux taux d’injection, ξ = 0.4 et
0.6, correspondant a` un accroissement du coefficient de de´bit maximal d’environ
7%. Cette ame´lioration identique de 3% revient a` l’e´volution faible du gain en
puissance ae´raulique et celle du couple net constate´es. Pour la configuration avec
32 trous, un diame`tre Φ = 375 mm, une vitesse de 1500 rpm et un taux d’injec-
tion de ξ = 0.4, et en re´fe´rence des deux figures 3.6 et 3.8, des gains d’environ
11% et 3.5% sont obtenus pour la puissance ae´raulique et le couple net respec-
tivement. En gardant les meˆmes conditions ope´ratoires avec un taux d’injection
ξ = 0.6 qui correspond a` un facteur multiplicateur de la puissance d’injection de
3.38 (rapport obtenu des puissances d’injection a` partir du tableau 3.4) l’aug-
mentation d’environ 3% du couple net est alors accompagne´e par un gain de 22%
en puissance ae´raulique.
En conse´quence et comparativement aux re´sultats de la configuration avec 16
trous, il est confirme´ que cette dernie`re pre´sente un meilleur rendement.
Par ailleurs, le choix du fonctionnement efficace du ventilateur ne doit pas
eˆtre restreint a` des conditions limite´es par deux points dont l’augmentation du
rendement est sensiblement faible (32 trous, Φ = 375 mm, 1500 rpm, ξ = 0.4
ou 0.6), alors qu’avec la configuration dont les conditions ope´ratoires 16 trous,
1500 rpm, ξ = 0.4 ou 0.6 (figure 3.9.b), le gain en rendement est obtenu sur
tout l’intervalle du coefficient de de´bit. Il serait inte´ressant de conside´rer, en
comple´ment de cette partie de l’e´tude, l’effet de taux d’injection plus e´leve´ (ξ > 1)
sur le comportement du ventilateur avec d’autres configurations pour le nombre
de trous. Ceci permettrait d’avoir des re´sultats encore plus probants.
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Figure 3.9 – Rendement statique du ventilateur pour 16 trous d’injection :
(a) 1000 rpm, (b) 1500 rpm, (c) 2000 rpm.
(+) sans controˆle, (◦) ξ = 0.4, (∗) ξ = 0.6, (×) ξ = 0.8.
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Figure 3.10 – Rendement statique du ventilateur pour 32 trous d’injection :
(a) 1000 rpm, (b) 1500 rpm, (c) 2000 rpm.
(+) sans controˆle, (◦) ξ = 0.4, (∗) ξ = 0.6, (×) ξ = 0.8, () ξ = 1.
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3.5 Mesure de la vitesse axiale
La configuration du controˆle avec 16 trous est retenue comme e´tant le cas
le plus favorable en termes de rendement statique. Il sera proce´de´, dans ce qui
suit, a` l’e´tude de cet e´coulement a` travers le comportement local du sillage du
ventilateur et la de´termination du champ dynamique de la vitesse axiale.
Des mesures axiales et radiales sont alors mene´es en balayant le voisinage
du moyeu, de l’extre´mite´ de l’aube, de l’aval de la virole et de l’entre´e du de´bit
de fuite. Ceci permettra d’appre´cier la contribution locale du taux d’injection
au niveau des diffe´rentes zones radiales, affiner l’e´tude expe´rimentale susceptible
d’apporter e´ventuellement les re´ponses aux interrogations souleve´es par l’e´volu-
tion des performances globales rapporte´es pour le ventilateur.
On s’inte´resse dans un premier temps a` la de´termination de la vitesse axiale.
Pour ce faire, une premie`re caracte´risation est base´e sur l’utilisation du tube
de Pitot statique (voir partie 2.4.4 pour la proce´dure de mesure et d’estimation
de la vitesse). Les nouvelles techniques (PIV, LDV,. . . etc) de prospection non-
intrusive de l’e´coulement fortement tridimensionnel dans le sillage du ventilateur
sont plus indique´es pour de´terminer les composantes de la vitesse avec pre´cision.
Le tube de Pitot mesurant la vitesse axiale est relie´ a` un manome`tre diffe´ren-
tiel de type Furness Control FC0332 (http : //www.furness − controls.de/)
dont la plage de mesure est donne´e par : [−200, 200] Pa. L’incertitude de mesure
est e´labore´e par le constructeur. La figure 3.11 montre l’e´volution de l’erreur sur
une plage de mesure [−500, 500] Pa. Selon le manome`tre utilise´, la moyenne de
l’erreur sur les valeurs de la pression dynamique est de 0.1 Pa.
Figure 3.11 – Incertitude de mesure de la pression sur l’intervalle
[−500, 500] Pa, d’apre`s Furness Control FC0332.
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L’utilisation du tube de Pitot suppose l’adoption de l’hypothe`se de l’e´coule-
ment avec un swirl ne´glige´. Il est e´tabli, expe´rimentalement et nume´riquement,
que le sillage prend une forme axiale pour le coefficient du de´bit maximal corres-
pondant, dans notre e´tude, au diame`tre du diaphragme Φ = 375 mm. En re´alite´,
le fonctionnement du ventilateur induit toujours une pre´-rotation de l’e´coulement
dans les deux directions, radiale pour les faibles de´bits et axiale pour les hauts
de´bits.
A l’aval du ventilateur, le balayage du tube de Pitot statique s’effectue sur
un plan de mesure. La zone correspond a` une largeur de 200 mm et une hauteur
radiale de 160 mm. Ces dimensions de´pendent de la capacite´ et des limites pose´es
par le syste`me traverse DANTEC 3D utilise´. Le point de de´part de la matrice des
mesures est a` une distance en aval de 10 mm et une hauteur radiale de 65 mm
(voir figure 3.12). Cette position de l’origine est prise comme position axiale de
re´fe´rence nulle (z = 0 mm). De meˆme, les coordonne´es de l’origine sont fixe´es par
rapport aux contraintes ge´ome´triques lie´es a` l’encombrement du palier double et
le syste`me de fixation du ventilateur.
Le pas radial est fixe´ a` 10 mm. Pour le pas axial, le tableau 3.5 pre´sente la
discre´tisation retenue en se basant sur la variation significative constate´e dans
les mesures fournies par le tube de Pitot. Les mesures ont e´te´ effectue´es pour les
deux cas de l’e´coulement, naturel et controˆle´, et pour un taux d’injection ξ = 0.8.
Table 3.5 – Positions axiales utilise´es dans la zone de mesure.
Position axiale z (mm) 0 20 40 60 80 100 120 160 200
Figure 3.12 – Caracte´ristique de la zone de mesure de la vitesse axiale.
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Pour les trois vitesses de rotation 1000, 1500 et 2000 rpm, les figures 3.14,
3.15 et 3.16 montrent respectivement les profils de la vitesse axiale (de´signe´e par
la suite Va) distribue´s selon la matrice de mesure de´crite auparavant.
3.5.1 E´coulement sans controˆle
En absence du controˆle et au niveau de la zone imme´diatement en aval du
ventilateur (z = 0 mm), on rele`ve une vitesse Va nulle au pied de l’aube (position
radiale (r/R = 0.3652). C’est note´ inde´pendamment de la vitesse de rotation et
du taux d’injection. Ceci est peut eˆtre lie´ au de´tachement de l’e´coulement du
moyeu qui formera ensuite une zone de recirculation dont l’e´chelle et la dyna-
mique sont a` priori non de´finis. Une e´tude CFD instationnaire fine peut de´crire le
comportement de l’e´coulement perturbe´ dans cette zone ou` la vitesse Va diminue
dans la direction radiale.
Un autre facteur, tout aussi important, pouvant eˆtre en relation avec la re´duc-
tion de la quantite´ de mouvement au pied de l’aube, consiste en la perturbation
cause´e par le palier double (effet de blocage) particulie`rement pour les faibles
vitesses de rotation.
A partir de la position axiale z ≥ 20 mm, et dans l’enveloppe cylindrique du
moyeu (r/R = 0.3652), on remarque une fluctuation de la vitesse axiale autour
d’une moyenne proportionnelle a` la vitesse de rotation. Elle est de l’ordre de
1.5 m/s, 2.3 m/s et 2.8 m/s pour respectivement 1000, 1500 et 2000 rpm. Cette
fluctuation indique une zone de passage de structures tourbillonnaires ge´ne´re´es
par le de´tachement de l’e´coulement du moyeu et les interactions aubes a` aubes
apparaissant a` ce niveau radial.
De fac¸on similaire, les effets perturbateurs de paroi peuvent eˆtre retrouve´s a`
l’extre´mite´ de l’aube (r/R = 1) ou` la vitesse Va est nulle jusqu’au environ la
position axiale z = 60 mm pour la vitesse de 1000 rpm et z = 40 mm pour les
vitesses de 1500 et 2000 rpm. Au dela` de cette position, on retrouve la structure
d’e´coulement cisaille´ similaire a` celle du jet libre injecte´ dans de l’air stagne´, mais
avec l’effet des pre´-rotations.
Au dela` de l’extre´mite´ de l’aube (r/R ≥ 1), le jet, issu de la hauteur radiale de
l’aube et ge´ne´re´ dans le sillage, prend une structure quasi-syme´trique en rapport
de proportionnalite´ entre la position axiale et sa largeur. Cette dernie`re est de´-
crite par des frontie`res dont la vitesse est quasiment nulle. L’augmentation de la
largeur du jet s’explique par le fait qu’en s’e´loignant du ventilateur, la de´pression
cre´e´e dans le sillage et devenant de plus en plus importante, assure graduellement
l’aspiration de l’air ambiant. Le taux d’aspiration s’e´tale aussi vers les positions
radiales importantes. En effet, le transfert de la quantite´ de mouvement associe´
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a` l’entrainement massique de l’air ambiant rentre en interaction avec un sillage
comportant des phe´nome`nes ge´ne´re´s par la turbulence.
Dans les deux niveaux radiaux correspondant aux deux extre´mite´s de l’aube,
les effets d’aspiration importants obtenus au loin du ventilateur conduisent a` des
gradients de vitesse axiale sensiblement faibles comparativement a` ceux obtenus
a` la sortie (z = 0 mm). Ces gradients deviennent importants avec l’augmentation
de la vitesse de rotation.
3.5.2 E´coulement controˆle´
Pour l’e´coulement controˆle´, les profils de la vitesse axiale Va montrent une
tendance similaire a` celle obtenue pour l’e´coulement naturel. Au niveau de la
partie supe´rieure du sillage situe´e au voisinage de l’extre´mite´ de l’aube et de la
virole (1 < r/R < 1.095), on remarque une structure du jet avec une largeur
plus e´tendue. Dans cette zone, en comparaison au cas naturel, un gain en vitesse
axiale est obtenu pour les diffe´rents profils. Ce gain est le plus important pour
la plus faible valeur conside´re´e pour la vitesse de rotation (1000 rpm). L’analyse
des re´sultats permet de de´gager les points suivant :
– Proche de l’extre´mite´ de l’aube 0.8 < r/R < 1, le controˆle ame´liore le tra-
vail axial de l’aube. Ce qui conduit a` la re´duction de la zone de recirculation
et du de´bit de fuite.
– Pour les faibles positions radiales (r/R < 0.8), on note une faible re´duction
de la vitesse axiale. On peut dire que l’effet du controˆle est seulement
localise´ au bout de l’aube, alors qu’il a e´te´ montre´ que pour le diame`tre
du diaphragme Φ = 375 mm, une ame´lioration maximale du coefficient de
de´bit φ est obtenue. Par inte´gration du profil de la vitesse axiale et par
conservation du de´bit principal, il paraˆıt que l’augmentation obtenue du
coefficient du de´bit φ est totalement centre´e dans la partie supe´rieure de
l’aube (0.8 < r/R < 1).
L’e´tendue constate´e dans la largeur du jet au dela` du bout de l’aube (r/R > 1)
revient a` l’apport de la quantite´ de mouvement par soufflage sortant du jeu de
fonctionnement. Le controˆle affecte le comportement de l’e´coulement de retour et
tend a` re´duire son de´bit. On sait que ce de´bit de fuite est principalement ge´ne´re´
par les deux sources suivantes (figure 3.13) :
– De´viation radiale de l’e´coulement a` l’extre´mite´ de l’aube,
– De´pression en amont du ventilateur conduit a` l’aspiration simultane´e de
l’air du milieu ambiant aval et de l’aval de la virole.
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Sous l’effet de ces deux sources, une structure d’e´coulement complexe apparait
au niveau des trous d’injection. Dans le prochain chapitre, l’e´tude nume´rique est
mene´e pour de´crire les cas de re´duction du de´bit de fuite avec une description
qualitative par les lignes de courant du comportement local de l’air.
Figure 3.13 – Sources du de´bit de fuite.
3.5.3 Comparaison des profils de la vitesse axiale en fonc-
tion de la vitesse de rotation
La figure 3.17 pre´sente en re´capitulation une comparaison des profils de la
vitesse axiale pour les trois vitesses de rotation conside´re´es. Une proportionnalite´
est note´e entre la vitesse axiale maximale releve´e sur l’axe du jet, la vitesse de
rotation et la largeur du jet. Ceci induit a` la sortie z = 0 mm, une augmentation
du gradient de la vitesse au niveau des deux frontie`res de l’aube.
L’intersection de tous les profils de la vitesse, sans et avec controˆle, a lieu
au niveau d’une position radiale quasiment invariante a` r/R ≈ 0.8. Comme de´ja`
mentionne´, a` partir de cette position radiale, le controˆle de´vient efficace par la
re´duction du de´bit de fuite qui se traduit par un gain remarquable en vitesse
axiale, malgre´ la re´duction sensible de la vitesse axiale note´e dans la moitie
infe´rieure de l’aube (r/R < 0.8).
3.5.4 Champs de la vitesse axiale
Pour les meˆmes conditions d’essai et a` partir des profils de la vitesse axiale
obtenus de la figure 3.17, on proce`de par une interpolation ade´quate dans les deux
directions, radiale et axiale, a` la construction du champ des vitesses axiales (voir
figure 3.18). C’est une approche a` la fois qualitative et quantitative permettant
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de synthe´tiser de pre`s l’influence du controˆle sur le sillage proche et lointain de
l’aube.
On voit que l’e´coulement controˆle´ devient sensiblement radial avec l’ame´lio-
ration de la vitesse de´bitante au voisinage de l’extre´mite´ (0.8 < r/R < 1).
En d’autres termes, on peut dire que l’e´coulement sortant de l’aube subit
un de´placement radial avec une augmentation de sa quantite´ de mouvement
montrant ainsi la re´duction a` la fois du de´bit de fuite et les pertes ae´rodynamiques
associe´es.
Les champs de la vitesse axiale indiquent un gradient radial important de la
vitesse au niveau du moyeu et de l’extre´mite´ de l’aube (z = 0 mm).
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Figure 3.14 – Comparaison sans/avec controˆle (16 trous) des profils de la vitesse
axiale a` 1000 rpm. ((n) ξ = 0, () ξ = 0.8.
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Figure 3.15 – Comparaison sans/avec controˆle (16 trous) des profils de la vitesse
axiale a` 1500 rpm. ((l) ξ = 0, ((m) ξ = 0.8.
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Figure 3.16 – Comparaison sans/avec controˆle (16 trous) des profils de la vitesse
axiale a` 2000 rpm. ((s) ξ = 0, (4) ξ = 0.8.
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Figure 3.17 – Comparaison sans/avec controˆle (16 trous)
des profils de la vitesse axiale
1000 rpm : (n) ξ = 0, () ξ = 0.8,
1500 rpm : (l) ξ = 0, (m) ξ = 0.8,
2000 rpm : (s) ξ = 0, (4) ξ = 0.8.
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Figure 3.18 – Champ de la vitesse axiale en aval du ventilateur :
a` gauche (sans injection), a` droite (avec injection ξ = 0.8).
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3.6 Estimation du de´bit volumique moyen
A partir des re´sultats de la vitesse axiale, et sous couvert de l’hypothe`se de la
pre´-rotation ne´glige´e, on peut estimer par inte´gration radiale le de´bit volumique
moyen Qv donne´ par :
Qv = 2pi
∮
rmaxrminVa(r)rdr (3.8)
Ce de´bit est calcule´ entre le moyeu rmin = 65 mm et l’extre´mite´ de l’aube
(sans virole) rmax = 178 mm. En dehors de ces frontie`res, les effets d’aspiration
ne sont pas pris en compte.
Pour estimer la pre´cision du calcul du de´bit Qv, soit l’erreur relative de´finie
par :
EQv(%) =
Qv − (Qv)norme
(Qv)norme
· 100 (3.9)
(Qv)norme est le de´bit volumique de´termine´ d’apre`s la norme ISO 5801.
Le tableau 3.6 re´sume l’e´volution de l’erreur EQv en fonction de la position
axiale, des trois vitesses de rotation et du taux d’injection (ξ = 0 et ξ = 0.8).
Un re´sultat inte´ressant montre qu’a la sortie du ventilateur (z = 0 mm), les
deux de´bitsQv et (Qv)norme sont proches. En moyenne, jusqu’a` environ la position
z = 80 mm l’erreur augmente avec l’augmentation du de´bit cause´ par les effets
de l’entrainement massique de l’air ambiant. Puis, on constate pratiquement une
diminution de cette erreur. En re´fe´rence a` Schlichting [63] relative a` la structure
du jet circulaire, cela revient a` la re´duction de la quantite´ de mouvement a` partir
d’une zone ou` la vitesse maximale au niveau de l’axe du jet devient inversement
proportionnelle a` la position axiale. Ainsi, l’erreur devient faible et surtout pour
les cas :
– (1000 rpm, ξ = 0.8, z > 100 mm),
– (1500 rpm, ξ = 0.8, z > 120 mm),
– (2000 rpm, ξ = 0.8, 100 mm < z < 160 mm),
En conse´quence, meˆme en pre´sence des effets de l’entrainement massique,
on peut dire que le de´bit volumique reste moyennement conserve´ dans le sillage
de´limite´ par les extre´mite´s des aubes 0.3652 ≤ r/R ≤ 1.
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Table 3.6 – Pre´cision de l’estimation du de´bit volumique moyen.
Position axiale z (mm) 0 20 40 60 80 100 120 160 200
1000 rpm
%EQv , ξ = 0 1.5 2.54 4,77 7,73 8,47 8,60 8,10 8,81 6,84
%EQv , ξ = 0.8 2,70 4,77 4,38 5,19 3,59 1,86 1,33 0,81 1,70
1500 rpm
%EQv , ξ = 0 3,78 3,92 7,29 8,62 9,96 9,86 9,91 8,72 6,55
%EQv , ξ = 0.8 1,34 4,10 6,52 7,14 7,51 6,22 3,55 2,85 1,09
2000 rpm
%EQv , ξ = 0 2,25 2,78 5,99 6,99 7,89 7,63 7,97 7,65 5,25
%EQv , ξ = 0.8 0,18 3,87 5,26 5,22 4,09 2,06 1,16 1,40 6,08
3.7 Analyse des incertitudes
Dans l’e´tude expe´rimentale, les mesures s’accompagnent toujours par des
erreurs dont les sources sont diffe´rentes. L’e´valuation des incertitudes permet
d’analyser les mesures re´alise´es avec certains niveaux de confiances.
On s’inte´resse aux incertitudes du de´bit volumique Qv et du rendement sta-
tique ηs de la configuration de l’e´coulement naturel. D’apre`s leurs relations (2.2)
et (2.4), on a :
Qv =
αεΦ2
4
√
2∆Ps
ρ
ηs =
∆Ps ·Qv
C.ω
Pour chaque variable ope´ratoire i utilise´e, on de´finit l’incertitude relatives
correspondante ei donne´e par :
ei =
d(i)
i
, i ∈ {αε,Φ,∆Ps, Qv, C, ω, ηs} (3.10)
Les incertitudes disponibles (fournies par le constructeur ou de´termine´es par
la norme ISO 5801) sont :
• eαε = ±0.5%, incertitude estime´e du coefficient de de´bit total (ISO 5801).
• eΦ = ±0.1%, incertitude sur le diame`tre du diaphragme (ISO 5801).
• d(∆Ps) = ±0.1 Pa, incertitude absolue sur la de´pression dans le caisson.
• eC = ±0.1%, incertitude sur le couple.
• eω = ±0.2%, incertitude du variateur de la vitesse moteur ABB.
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Pour une fonction a` plusieurs variables f(x1, x2, x3, . . .), il y a deux formules
pour le l’estimation de l’incertitude df . La me´thode base´e sur la valeur absolue
des de´rive´es partielles, dite par la suite ”Me´thode absolue” et celle base´e sur
un fondement statistique, formule de Gauss-Laplace ou loi de propagation des
incertitudes, donne´es respectivement par :
df =
∣∣∣∣ ∂f∂x1
∣∣∣∣ dx1 + ∣∣∣∣ ∂f∂x2
∣∣∣∣ dx2 + ∣∣∣∣ ∂f∂x3
∣∣∣∣ dx3 + . . . (3.11)
df =
√(
∂f
∂x1
dx1
)2
+
(
∂f
∂x2
dx2
)2
+
(
∂f
∂x3
dx3
)2
+ . . . (3.12)
Dans la pratique et pour des incertitudes conside´re´es petites devant leurs
variables, on utilise souvent la formule de Gauss-Laplace dans la mesure ou` il
y a une distribution syme´trique raisonnable des erreurs. La me´thode absolue
(relation (3.11)) repre´sente une limite supe´rieure de la formule de Gauss-Laplace.
Pour la fonction du de´bit Qv a` trois variables (αε,Φ,∆Ps), en utilisant la
formule de Gauss Laplace, l’incertitude relative eQv peut eˆtre de´termine´e par :
dQv =
√(
∂Qv
∂(αε)
d(αε)
)2
+
(
∂Qv
∂Φ
dΦ
)2
+
(
∂Qv
∂(∆Ps)
d(∆Ps)
)2
(3.13)
Le de´veloppement de cette formule conduit :
eQv =
√
(eαε)2 + 4(eΦ)2 +
1
4
(e(∆Ps))
2 (3.14)
De la meˆme manie`re, on aura pour le rendement statique :
eηs =
√
(e(∆Ps))
2 + (eQv)
2 + (eC)2 + (eω)2 (3.15)
Pour les trois vitesses de rotation, le tableau 3.7 montre les incertitudes
obtenues de de´bit volumique et du rendement statique. On note que pour les
deux vitesses de rotation importantes (1500 et 2000 rpm), les incertitudes sont
moyennement stables de l’ordre de eQv = 0.54% et eηs = 0.60%. A faible vi-
tesse (1000 rpm), l’incertitude tend a` augmenter le´ge`rement due a` l’augmenta-
tion de l’incertitude relative e(∆Ps) (faibles pressions). Pour la faible de´pression
(Φ = 375 mm), on atteint respectivement eηs = 0.91% et eQv = 0.62%.
Selon la norme ISO 5801, les incertitudes relatives maximales admissibles sont
de l’ordre eQv max = ±2%, eηs max = ±3.2%.
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On peut dire que les mesures ont e´te´ effectue´es conforme´ment a` la norme.
Ceci revient d’un cote´ a` l’instrumentation utilise´e dont les incertitudes fournies
restent infe´rieures aux limites maximales.
Dans le tableau 3.8 et pour (1000 et 2000 rpm), on compare les deux me´-
thodes d’estimation de l’incertitude (relations (3.11) et (3.12)). Les deux nota-
tions e′Qv et e
′
ηs (%) sont donne´es pour les incertitudes relatives obtenues par la
me´thode absolue. De meˆme, avec cette dernie`re me´thode, on reste dans la plage
de confiance pre´conise´ par la norme et c’est une surestimation de l’incertitude de
Gauss-Laplace.
Table 3.7 – Incertitudes du de´bit volumique et du rendement statique.
1000 rpm 1500 rpm 2000 rpm
Φ ∆Ps eQv eQηs ∆Ps eQv eQηs ∆Ps eQv eQηs
(mm) (Pa) (%) (%) (Pa) (%) (%) (Pa) (%) (%)
238 39.51 0.55 0,65 89.64 0,54 0,60 162.29 0,54 0,59
267 33.51 0.56 0,67 76.97 0,54 0,60 140.83 0,54 0,59
300 26.92 0.57 0,72 62.60 0,54 0,61 115.77 0,54 0,59
336 21.04 0.59 0,79 48.93 0,55 0,63 90.40 0,54 0,60
375 15.94 0.62 0,91 37.44 0,55 0,66 69.95 0,54 0,60
Table 3.8 – Comparaison des incertitudes relatives,
me´thode absolue et Gauss-Laplace.
1000 rpm 2000 rpm
Φ eQv e
′
Qv
eηs e
′
ηs eQv e
′
Qv
eηs e
′
ηs
(mm) (%) (%) (%) (%) (%) (%) (%) (%)
238 0.55 0.96 0.65 1.11 0.54 0.92 0.59 0.9
267 0.56 0.97 0.67 1.16 0.54 0.92 0.59 0.91
300 0.57 0.99 0.72 1.24 0.54 0.92 0.59 0.93
336 0.59 1.02 0.79 1.36 0.54 0.93 0.6 0.95
375 0.62 1.06 0.91 1.55 0.54 0.94 0.6 0.99
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3.8 Conclusion
A travers cette e´tude expe´rimentale, nous avons re´alise´ des mesures globales
et locales permettant d’e´tudier le comportement du ventilateur controˆle´ par la
technique de soufflage. Du point de vue performances globales, on a montre´ que
l’emplacement ade´quat du ventilateur par rapport au carter doit se faire exacte-
ment au milieu (zfan = 0 mm). C’est la position conside´re´e pour le reste de notre
e´tude. Les re´sultats montrent que le rendement statique de´pend de la variation
du couple net et des puissances, ae´raulique et d’injection. Aussi, ces termes sont
influence´s par l’e´tude parame´trique (taux d’injection, vitesse de rotation, nombre
de trous et diame`tre du diaphragme). Il n’a pas e´te´ fait extension dans cette e´tude
a` d’autres taux d’injection ξ pour cause des limitations rencontre´es quant a` la
tenue me´canique du ventilateur. Pour les deux configurations du controˆle (16 et
32 trous), le point de fonctionnement est invariant et correspond au diame`tre du
diaphragme moyen Φ = 300 mm. On retient pour ces deux configurations les
points suivants :
Configuration 16 trous :
Ame´lioration du point de fonctionnement, soit 5.65% en rendement statique
et 8% en coefficient du de´bit, pour des faibles valeurs a` la fois de la vitesse
de rotation (1000 rpm) et du taux d’injection (ξ = 0.4). Pour cette vitesse, le
rendement est inversement proportionnel au taux d’injection. Cependant, pour
la vitesse de rotation de 2000 rpm et dans la plage des coefficients du de´bit
importants, une proportionnalite´ est obtenue avec une ame´lioration du rendement
atteignant 4% pour un taux d’injection ξ = 0.8 et un diame`tre du diaphragme
Φ = 375 mm.
Configuration 32 trous :
Avec toutes les possibilite´s du controˆle conside´re´es, on ne retient qu’une ame´-
lioration du rendement statique de l’ordre de 3% et 7% pour un coefficient du
de´bit important. Ceci est obtenu pour une vitesse de rotation 1500 rpm, un
diame`tre Φ = 375 mm et les deux taux d’injection (ξ = 0.4 et 0.6).
En second lieu, le sillage proche du ventilateur est caracte´rise´ en de´terminant
les profils radiaux de la vitesse axiale. Pour la configuration rentable de 16 trous
et un taux d’injection ξ = 0.8, un gain en vitesse axiale est obtenu a` partir du
rayon r/R > 0.8. Ceci montre que le controˆle affecte les sources de l’e´coulement
de retour et ame´liore davantage l’e´coulement axial a` l’extre´mite´ de l’aube. Par la
suite, l’estimation du de´bit moyen par l’inte´gration de ces profils de vitesse est
en bon accord avec les re´sultats de la norme ISO 5801.
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La mode´lisation CFD constitue actuellement une plateforme pour mener des
expe´riences nume´riques. C’est un outil e´conomique permettant d’e´tudier les pro-
ble`mes des e´coulements fluides dans une large gamme de conditions ope´ratoires.
Elle permet de pre´voir, dans certaines situations, les caracte´ristiques des ins-
truments de mesures a` conside´rer pour l’e´tude expe´rimentale. Les grandeurs
physiques (pression, tempe´rature et vitesse) sont accessibles en tout point de
l’espace. En revanche, des difficulte´s peuvent survenir quant a` la complexite´ de
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l’e´tude mise en œuvre. La pre´cision de la solution de´pend du choix approprie´ du
mode`le et des moyens de calcul disponibles.
Ce chapitre est consacre´ a` la mode´lisation nume´rique de l’e´coulement pour
un ventilateur seul et controˆle´ par 16 trous d’injection. La ge´ome´trie comple`te
du banc d’essai ISO 5801 est conside´re´e. Le maillage est ge´ne´re´ par le logiciel
STAR CCM+ et le calcul nume´rique est effectue´ par le logiciel ANSYS Fluent.
Une analyse qualitative de la topologie de l’e´coulement dans le jeu entre le
ventilateur et la virole est mene´e avec l’e´tude de l’influence de la vitesse de
rotation et du taux d’injection sur les performances globales et le de´bit de fuite.
4.1 Proce´dure nume´rique
Les recherches mene´es dans la CFD ont montre´ qu’il est difficile de de´terminer
toutes les structures ge´ne´re´es dans un e´coulement fluide, car cela ne´cessite du
temps et des moyens de calcul lourds et souvent couˆteux. Dans le domaine des
e´coulements rotatifs, pour simplifier le proble`me on utilise souvent la condition
de pe´riodicite´ afin de mener une e´tude fine sur la zone d’inte´reˆt.
Faisant re´fe´rence a` l’e´tude expe´rimentale re´alise´e, la pe´riodicite´ traitant un
seul passage d’aube n’est pas applicable en raison du nombre de trous utilise´s (16
et 32) non multiple de six, qui est pour rappel le nombre d’aube utilise´. Cette
option ne peut eˆtre conside´re´e dans ces conditions qu’en prenant seulement la
moitie´ du banc d’essai (03 aubes avec 08 trous d’injection). En premie`re e´tape
et par souci de conformite´ avec les re´sultats expe´rimentaux obtenus, on a juge´
pre´fe´rable de nume´riser la ge´ome´trie comple`te du banc d’essai. Par la suite, et en
vue de faire extension de l’e´tude pour un taux d’injection supe´rieur et reme´dier
aux proble`mes enregistre´s pour le cas de la ge´ome´trie comple`te et relatifs au
temps de calcul important ( en moyenne 10 heures de temps pour avoir la valeur
d’un point sur le graphe) et a` la capacite´ me´moire ne´cessaire grandissante (20 Go
de RAM au minimum), on a conside´re´ une mode´lisation sur le 1/6 du banc d’essai.
Ceci a permis de comple´ter nume´riquement l’e´tude expe´rimentale avec les deux
taux d’injection ξ = 1.2 et ξ = 1.6.
4.1.1 Ge´ome´trie et ge´ne´ration du maillage
Deux configurations ge´ome´triques du domaine de calcul sont conside´re´es :
– ”Domaine complet”, comportant la ge´ome´trie re´elle du caisson et deux vo-
lumes fluides pour l’entre´e et le refoulement de l’e´coulement, (figure 4.1).
– ”Domaine pe´riodique”, de forme cylindrique constituant le 1/6 du domaine
complet, (figure 4.2).
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Le domaine pe´riodique est utilise´ pour l’e´tude de la sensibilite´ du maillage.
Les dimensions des deux domaines d’entre´e et de sortie sont e´labore´es de sorte
a` re´duire l’influence des conditions aux limites de´finies a` ses frontie`res. Aussi,
le de´calage angulaire entre l’entre´e et la sortie provient des conditions de pe´rio-
dicite´ ge´ne´re´es par Turbogrid (figure 4.2). C’est pour une re´solution pre´cise de
l’e´coulement dans le domaine rotatif.
La ge´ne´ration du maillage structure´ pre´sente une difficulte´ particulie`re dans
les zones proche du tranquilliseur, de l’empilement, du domaine creux du venti-
lateur et surtout au niveau des trous d’injection. Pour cela, apre`s plusieurs tests,
nous avons opte´ pour un maillage polye´drique ge´ne´re´ automatiquement par le
logiciel STAR CCM+. Les crite`res de raffinement sont pris en compte (couche
limite, sillage, gradients de vitesse et de pression, . . . etc).
Le maillage polye´drique offre des avantages dont on peut citer [64] :
◦ Ame´lioration de la convergence.
◦ Re´duction du nombre de cellule d’un facteur de 4, de la capacite´ me´moire
d’un facteur 2, et du temps de calcul d’un facteur de 5 a` 10.
◦ La solution est plus pre´cise pour un polye`dre. En effet, ce dernier (en
moyenne 14 faces) combine´ avec un nombre important de cellule voisines
(une dizaine) conduit a` une meilleure estimation des gradients avec une pre´-
cision raisonnable. Ceci, malgre´ le couˆt supple´mentaire exprime´ en termes
de stockage et de calculs ge´ne´re´s par les cellules voisines.
◦ Comparativement aux cellules te´trae´driques, les cellules polye´driques pre´-
sentent une ame´lioration de la qualite´ du maillage car elles sont moins sen-
sibles aux de´formations et e´tirements. Elles pre´disent bien les e´coulements
de recirculation.
STAR CCM+ permet de controˆler la densite´ des cellules dans les faces du
domaine de calcul et dans les volumes de controˆle pre´de´finis par l’utilisateur. La
figure 4.3 montre la strate´gie du maillage utilisant ces volumes. Les tests mene´s
ont montre´ que les faibles de´pressions cre´e´es par le ventilateur sont influence´es
essentiellement par le maillage des deux volumes de controˆle : le domaine rotatif
et le domaine d’aspiration de´fini entre le diaphragme et l’amont du ventilateur.
En effet, un maillage de qualite´ du domaine d’aspiration permet de mieux pre´dire
la structure du jet se de´veloppant dans le caisson a` travers le diaphragme.
Pour le ventilateur controˆle´, la figure 4.4 pre´sente une vue de coupe du
maillage du passage d’aube et celui de la partie creuse dans le plan axial des
trous d’injection positionne´s a` z = 31 mm.
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Figure 4.1 – Domaine de calcul complet.
Figure 4.2 – Domaine de calcul pe´riodique.
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Figure 4.3 – Maillage du domaine de calcul par volumes de controˆle.
Figure 4.4 – Maillage de la partie creuse du ventilateur (plan z = 31 mm).
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4.1.2 Influence du domaine rotatif
Une mode´lisation CFD rigoureuse impose une estimation correcte des dimen-
sions du domaine de calcul afin d’e´viter les effets nume´riques des conditions aux
limites. Le domaine nume´rique de cette e´tude comporte deux parties, fixe et ro-
tative, se´pare´es par des conditions aux limites de type ”interface”. Pour cette
condition, ANSYS Fluent utilise une proce´dure permettant d’assurer la conti-
nuite´ des grandeurs physiques inconnues. Les tests re´alise´s ont montre´ que les
faibles de´pressions dans le caisson sont particulie`rement influence´es par les dimen-
sions du volume rotatif. Pour cela, on pre´sente deux configurations principales
(config.1 et config.2) :
Config.1 : pre´sente une enveloppe cylindrique de´finie respectivement de 03
et 11 mm en amont et en aval du ventilateur avec une hauteur radiale de
02 mm dans le volume du jeu de fonctionnement, (figure 4.5.a).
Config.2 : pre´sente un volume ge´ne´re´ par extension uniforme de 02 mm
des parois mobiles qui respecte l’empilement du ventilateur, (figure 4.5.b).
Pour une fre´quence moyenne du moteur de 26 Hz (1560 rpm), la figure 4.6.
montre la caracte´ristique du ventilateur obtenue comparativement aux re´sultats
expe´rimentaux. Pour une meilleure pre´diction nume´rique du fonctionnement du
ventilateur et pour les faibles de´bits de passage particulie`rement, les re´sultats
montrent de fac¸on claire que la de´finition des conditions d’interface en respectant
l’empilement du ventilateur est la configuration tout a` fait indique´e (config.2).
Figure 4.5 – Influence du domaine tournant : (a) config.1, (b) config.2.
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Figure 4.6 – Caracte´ristiques du ventilateur (1560 rpm) en e´coulement
naturel :(n) expe´rimental, (m) simulation config.1, (4) simulation config.2.
4.1.3 E´tude du maillage
L’e´valuation de l’inde´pendance de la solution nume´rique quant a` la finesse
du maillage du domaine de calcul constitue une difficulte´ majeure pour l’imple´-
mentation de la mode´lisation. Pour les grilles conside´re´es, les tests porteront sur
diffe´rents parame`tres de calcul a` savoir : mode`le de turbulence, conditions aux
limites, sche´ma de discre´tisation, . . . etc).
Le domaine nume´rique est conc¸u de sorte a` reproduire le banc d’essai ISO
5801. Tenant compte de la dimension importante du caisson, Hurault [33] a
montre´ qu’il est possible de le conside´rer en forme cylindrique afin d’appliquer
la condition de pe´riodicite´ en rotation. Avec ce choix, il a traite´ le 1/8 de la ge´o-
me´trie totale du ventilateur, avec un maillage non structure´ de type te´trae´drique
de l’ordre de quatre millions de mailles.
Dans notre travail et afin d’estimer la taille de la grille du domaine complet,
les parame`tres ge´ome´triques du logiciel STAR CCM+ seront de´duits de l’e´tude
de la sensibilite´ du maillage mene´e pour le 1/6 du caisson (figure 4.2). Pour cela,
nous avons traite´ cinq grilles (tableau 4.1). Les parame`tres du mode`le de calcul
utilise´ font objet de la partie suivante.
Les conditions ope´ratoires moyennes de la vitesse de rotation et du diame`tre
de diaphragme (1500 rpm, Φ = 300 mm) sont conside´re´es. On s’inte´resse a`
l’e´volution de la de´pression statique dans le caisson, du couple re´sistant et du
de´bit de fuite de´fini dans une section de passage de 25% a` l’amont du ventilateur.
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Nous enregistrons des variations sensiblement faibles pour toutes ces gran-
deurs. Ceci peut eˆtre explique´ par l’avantage de combiner le maillage polye´drique
et celui de type couche limite permettant une meilleure pre´diction des grandeurs
globales. Compte tenu de la stabilite´ de la solution, la grille 03 est retenue pour
le reste de l’e´tude.
Table 4.1 – Caracte´ristiques des grilles teste´es.
Grille Domaine Domaine Ps Qv C Qv fuite
tournant fixe (Pa) (m3/s) (N.m) (m3/s)
(1) 21800 121849 64 0.0765 0.0666 0.0063
(2) 88851 279681 52 0.0680 0.0575 0.0063
(3) 258030 577107 55 0.0687 0.0595 0.0069
(4) 371331 822572 55 0.0685 0.0587 0.0068
(5) 1367644 1049682 55 0.0682 0.0589 0.0067
4.1.4 Mode`le de calcul
ANSYS Fluent utilise la me´thode des volumes finis pour la discre´tisation
et la re´solution des e´quations gouvernant le mouvement fluide. Cette me´thode
consiste, essentiellement, a` inte´grer ces e´quations sur un volume de controˆle tri-
dimensionnel. Ensuite, tenant compte du re´gime de l’e´coulement (incompressible
ou compressible, visqueux ou non visqueux, laminaire ou turbulent), on fixe le
sche´ma nume´rique approprie´, le mode`le de la turbulence et l’algorithme de re´so-
lution.
La pre´cision des re´sultats nume´riques est fixe´e selon les deux crite`res de
convergence propose´s par le logiciel ANSYS Fluent [65], a` savoir :
– Diminution d’environ de trois ordres de grandeurs pour tous les re´siduels.
– Stabilite´ de la solution d’une grandeur physique.
Pour le deuxie`me crite`re (stabilite´ de la solution), il est assure´e dans la pre´-
sente e´tude par l’e´volution stable des deux parame`tres suivants :
• La de´pression dans le caisson, de´finie dans le plan de mesure a` 650 mm en
amont du ventilateur (figure 2.13).
• Le de´bit d’aspiration de´fini a` l’entre´e du diaphragme.
Dans notre travail, apre`s la se´rie de tests nume´riques, les parame`tres retenus
pour imple´menter les calculs sont rappele´s comme suit :
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Formulation incompressible : L’ensemble des configurations teste´es
ont montre´ une faible variation du nombre de Mach. Cependant, des
exceptions ont e´te´ note´es au niveau des trous d’injection pour une vitesse
de 2000 rpm et un taux d’injection ξ = 0.8. Ceci sera e´tudie´ dans la partie
(4.2.8).
Discre´tisation temporelle : ”stationnaire”
Couplage vitesse-pression : Algorithme SIMPLE ” Segregated ”. Ce
sche´ma, le plus couramment utilise´, est robuste pour les e´coulements
incompressibles ou faiblement compressibles.
Sche´mas d’interpolation :
- 2e`me ordre pour la pression, l’e´nergie turbulente cine´tique k et le taux
de dissipation spe´cifique ω.
- MUSCL 3e`me ordre pour la quantite´ de mouvement. Il offre plus de
pre´cision pour les e´coulements secondaires, se´paration, vortex, . . . etc.
Me´thode d’interpolation des gradients : L’approche ”Least-Squares
Cell Based ” est utilise´e pour l’e´valuation des flux diffusifs et les de´rive´es
de la vitesse. Elle est recommande´e pour le maillage polye´drique [65].
Mouvement rotatif : On utilise la me´thode Moving Reference Frame
(MRF) ou ”Frame motion”. ANSYS Fluent re´sout les e´quations re´gissant
l’e´coulement fluide dans un repe`re fixe (stationary reference frame). Ce-
pendant, la mode´lisation de l’e´coulement autour des e´le´ments mobiles,
ne´cessite la re´solution de ces e´quations par rapport au repe`re du mouve-
ment. La transformation des e´quations de mouvement du repe`re fixe vers
le repe`re relatif fait apparaitre de nouveaux termes d’acce´le´rations.
4.1.5 Mode`le de turbulence
Pour tenir compte des effets de la turbulence dans les e´quations de Naviers
Stokes, on a utilise´ l’approche RANS (Reynolds Averaged Navier Stokes), dont
les tensions de Reynolds sont mode´lise´es par le mode`le de turbulence k−ω SST .
C’est un mode`le largement utilise´ pour sa robustesse, sa pre´cision et la qualite´
des re´sultats pour diverses applications. Il a e´te´ de´veloppe´ par Menter (1994) [66]
dans l’objectif de pre´dire les e´coulements ae´rodynamiques avec des phe´nome`nes
de se´paration, des gradients de pression inverses, e´coulement transonique et les
ondes de choc. C’est un mode`le qui a permis de reme´dier aux inconve´nients pose´s
par les deux mode`les standards k − ω et k − ε.
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Par rapport au mode`le standard de k − ω, le mode`le SST offre les caracte´-
ristiques suivantes [65] :
– C’est une combinaison du mode`le k − ω en proche de paroi (au niveau de
la couche limite) et du mode`le k − ε (a` l’exte´rieur de cette couche). On
utilise un facteur de basculement (0 ou 1) pour la transition entre les deux
mode`les standards.
– La de´finition de la viscosite´ turbulente est modifie´e pour tenir compte de
l’effet du transport des contraintes de cisaillement turbulentes.
– Les constantes du mode`le sont plus adapte´es a` la re´alite´ de l’e´coulement.
4.1.6 Conditions aux limites
On se met dans la configuration pratique ou` des conditions de pression atmo-
sphe´rique sont impose´es a` l’entre´e et a` la sortie du domaine de calcul. Le mode`le
de turbulence k − ω SST est utilise´ avec les conditions d’intensite´ turbulente I
et du rapport de viscosite´ turbulente
µt
µ
[65] :
◦ I = 1%, car le ventilateur fonctionne a` des faibles taux de compression.
◦ 1 < µt
µ
< 10, soit le choix
µt
µ
= 1, on suppose que l’aspiration et le refoule-
ment lointain de l’air s’effectue avec une viscosite´ turbulente de l’ordre de
la viscosite´ laminaire.
Pour la configuration de l’e´coulement controˆle´, le soufflage est de´fini par une
condition d’entre´e de de´bit massique qm au niveau de l’entre´e profile´e de chaque
aube du moyeu (voir figure 4.4). Par conservation de masse, ce de´bit peut eˆtre
e´value´ en amont du joint tournant, soit :
qm = ρ
′qinj (4.1)
Avec ρ′ est la masse volumique de l’air comprime´ donne´e par :
ρ′ =
Ps jt
< Ts (4.2)
ou` :
Ps jt est la pression statique mesure´e a` l’entre´e du joint tournant.
< = 287J.kg−1.K−1 est la constante des gaz.
Ts = 297K est la tempe´rature ambiante des essais. En effet, selon des normes
d’installation au laboratoires, l’air comprime´ doit eˆtre distribue´ a` une tempe´ra-
ture voisine de la tempe´rature l’ambiante [67].
En fonction du taux d’injection ξ, le tableau 4.2 pre´sente les mesures de Ps jt
et de la condition d’entre´e en de´bit massique e´le´mentaire pour chaque aube.
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Table 4.2 – Variation des conditions du controˆle.
Joint tournant Entre´e d’aube
ξ Ps jt (bar) ρ
′ (kg/m3) qm (kg/s)
0.4 1.1 1.30 0.0014
0.6 1.55 1.83 0.0031
0.8 2.05 2.42 0.0054
1 2.5 2.94 0.0082
4.2 Performances du ventilateur naturel et controˆle´
En raison de l’efficacite´ du controˆle par 16 trous d’injection et le phe´nome`ne
de saturation constate´ pour les re´sultats obtenus (1500 et 2000 rpm, ξ = 0.6 et
0.8), l’e´tude nume´rique est principalement e´labore´e avec les conditions du taux
d’injection ξ = 0.4 et 0.8 et des deux vitesses de rotation 1000 et 2000 rpm.
A l’instar de l’e´tude expe´rimentale, l’analyse des re´sultats portera essentiel-
lement sur l’e´volution des performances globales et du de´bit de fuite.
4.2.1 Analyse qualitative de l’e´coulement naturel
Les visualisations qualitatives pre´sentent un outil d’aide pre´cieux pour l’ana-
lyse des performances obtenues sachant que ces dernie`res de´pendent fortement
de la topologie de l’e´coulement en e´volution. Pour un e´coulement naturel, on
prend les deux points limites de la caracte´ristique du ventilateur (diame`tres du
diaphragme Φ = 238 mm et 375 mm) correspondant a` deux structures d’e´coule-
ment diffe´rentes.
On ve´rifier, en premie`re e´tape, la re´solution de la couche limite a` travers la
distribution de la distance parie´tale y+ ≈ 1 au niveau du ventilateur (figure 4.7).
Figure 4.7 – Distribution de la distance parie´tale y+ (2000 rpm et Φ = 375mm).
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La figure 4.8. montre la distribution de la pression statique du ventilateur.
En raison de la variation radiale de la vitesse de l’e´coulement, la de´pression a`
l’extrados devient importante en se rapprochant de l’extre´mite´ de l’aube. Elle est
inversement proportionnelle au diame`tre du diaphragme, ce qui confirme l’allure
de la caracte´ristique du ventilateur.
Figure 4.8 – Pression statique a` 2000 rpm : (a) Φ = 238 mm, (b) Φ = 375 mm.
Pour la vitesse de 2000 rpm (figure 4.9), l’analyse de la topologie de l’e´cou-
lement se pre´sente comme suit :
Φ = 238 mm :
– La structure de l’e´coulement radial a` la sortie du ventilateur conduit a` la
cre´ation d’une de´pression dans le sillage. Ceci ge´ne`re l’entrainement mas-
sique de l’air ambiant vers l’aval du ventilateur puis son refoulement dans
la direction radiale (figure 4.9.a).
– Le de´bit de fuite prend essentiellement la source de la de´viation radiale de
l’e´coulement a` l’extre´mite´ de l’aube. L’interaction avec l’e´coulement princi-
pal conduit a` l’apparition d’une structure tourbillonnaire attache´e a` l’amont
du carter.
Φ = 375 mm :
– La structure de l’e´coulement a` la sortie du ventilateur est sensiblement
axiale. L’air ambiant est redirige´ dans cette direction (figure 4.9.b).
– Le de´bit de fuite est ge´ne´re´ par les deux sources, faible de´viation radiale
de l’extre´mite´ de l’aube et l’aspiration du l’air ambiant. Ce de´bit de fuite
contribue au de´veloppement des deux tourbillons attache´s de part et d’autre
de la virole.
Cette analyse bidimensionnelle simplifie´e montre le degre´ de la complexite´ de
la structure tridimensionnelle de l’e´coulement dans les diffe´rentes zones, le jeu de
fonctionnement, amont et aval du ventilateur (voir figure 4.10).
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(a) (b)
Figure 4.9 – Structure de l’e´coulement naturel (2000 rpm) :
(a) Φ = 238 mm, (b) Φ = 375 mm.
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Figure 4.10 – Structure de l’e´coulement dans le jeu de fonctionnement
(2000 rpm, Φ = 375 mm).
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En plus de la structure me´ridienne de l’e´coulement au voisinage du jeu (figure
4.9), on pre´sente la structure de´veloppe´e dans le plan radial situe´ de 01 mm de
la paroi mobile, soit pour un rayon R = 196 mm. Les deux figures 4.11 et 4.12
montrent la topologie de l’e´coulement, pour les deux diame`tres du diaphragme
Φ = 238 et 375 mm, respectivement.
On de´signe par entre´e et sortie du jeu, les sections de´finies a` l’aval et a` l’amont
du ventilateur, respectivement.
Φ = 238 mm :
– Pour les deux vitesses de rotation 1000 et 2000 rpm, l’effet d’entrainement
de la paroi mobile induit une vitesse tangentielle importante de l’e´coule-
ment de retour.
– A la sortie du jeu, et relativement a` la largeur du jeu L = 36 mm, la zone
d’influence axiale du de´bit de fuite, limite´e par une ligne se´paratrice par
rapport a` l’e´coulement amont principal, est d’une dimension importante
environ 1.5× L pour la vitesse 1000 rpm comparativement a` la dimension
0.8×L obtenue pour la vitesse 2000 rpm. Ceci est peut eˆtre duˆ a` l’influence
de la composante de la vitesse axiale, qui est importante pour une faible
vitesse de rotation 1000 rpm.
– Le champ de la vorticite´ montre une concentration dans le jeu le´ge`rement
importante pour la vitesse 1000 rpm.
Φ = 375 mm :
– La composante axiale de l’e´coulement de retour est importante relativement
au cas Φ = 238 mm.
– A la sortie du jeu, pour une vitesse de rotation 1000 rpm, on note une zone
d’acce´le´ration locale, qui s’e´tale vers la totalite´ de la sortie du jeu pour une
vitesse 2000 rpm.
– Une structure tourbillonnaire a` configuration ” particulie`re ” se de´veloppe
a` partir de l’e´volution la ligne se´paratrice qui s’ondule au fur et a` mesure
qu’on augmente le diame`tre du diaphragme de 238 mm a` 375 mm. La zone
d’influence est de´crite par une variation locale de la vorticite´.
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Figure 4.11 – Vitesse absolue et vorticite´ dans le jeu (R = 196 mm) pour
Φ = 238 mm : (a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
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Figure 4.12 – Vitesse absolue et vorticite´ dans le jeu (R = 196 mm) pour
Φ = 375 mm : (a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
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4.2.2 Analyse qualitative de l’e´coulement controˆle´
La figure 4.13 re´sume globalement et de pre`s la structure de l’e´coulement
dans le plan me´ridien d’un trou d’injection. On observe que l’effet de la vitesse
de rotation pour les deux diame`tres du diaphragme est pratiquement le meˆme. A
2000 rpm, une diffe´rence peut eˆtre note´e dans l’e´chelle de la zone de recirculation
forme´e en amont de la virole. Elle augmente et occupe la hauteur radiale de la
virole pour le diame`tre Φ = 238 mm.
Une vue d’ensemble montre que le soufflage conduit a` la formation de deux
zones de recirculation se´pare´es par l’axe du jet. Les filets d’air sont reconduits vers
l’atmosphe`re libre. Il en ressort, alors, que la structure me´ridienne de l’e´coulement
constitue le premier blocage au de´bit de fuite.
Dans la direction tangentielle, on conside`re le cas du diame`tre Φ = 375 mm.
Sur le plan axial du trou d’injection de´fini a` z = 31 mm, figure 4.14, selon la
pe´riodicite´ des aubes la structure locale du jet est diffe´rente pour les deux vitesses
de rotation. Deux zones de recirculation sont obtenues pour 1000 rpm. Pour la
vitesse de 2000 rpm, en revanche, on en rele`ve la pre´sence d’une seule zone de
recirculation. La structure de l’e´coulement de´veloppe´ pour la vitesse de rotation
1000 rpm peut constituer un second blocage tangentiel a` l’e´coulement de retour.
Dans la zone radiale du jeu de´finie a` R = 196 mm, la figure 4.15 montre
la distribution de la pression statique avec les lignes de courant. Par rapport a`
la configuration naturelle (figures 4.11 et 4.12), des structures tourbillonnaires
complexes et difficiles a` identifier sont forme´es. A la vitesse de 1000 rpm, l’e´cou-
lement de retour est sensiblement aspire´ par l’effet de la de´pression ge´ne´re´e au
voisinage de la sortie du jet. Ainsi, il en re´sulte une re´duction du de´bit de fuite a`
la sortie du jeu. Entre chaque couple de trous conse´cutifs, on observe une topolo-
gie similaire a` celle connue par ”point source”. Concre`tement, ces points sources
re´sultent du contact des deux zones de recirculation dans la direction tangentielle
(voir figure 4.14). Dans cette configuration, le de´bit de fuite reste confine´ dans le
jeu. A la sortie du jeu, la taille du tourbillon amont du ventilateur devient plus
important au diame`tre Φ = 238 mm comparativement a` celui de Φ = 375 mm.
Pour conjecturer, cette configuration de la structure du jet dans les deux
directions, axiale et tangentielle pour la vitesse de 1000 rpm et Φ = 375mm serait
a` la base des ame´liorations obtenues, expe´rimentalement et nume´riquement, de
la puissance ae´raulique, de la re´duction du couple re´sistant et surtout de la
re´duction du de´bit de fuite.
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(a)
(b)
Figure 4.13 – Structure de l’e´coulement controˆle´ (ξ = 0.8) dans le plan
me´ridien du jet : (a) Φ = 238 mm, (b) Φ = 375 mm.
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Figure 4.14 – Structure de l’e´coulement controˆle´ au niveau du trou (Φ =
375 mm, ξ = 0.8, plan z = 31 mm). A gauche 1000 rpm et a` droite 2000 rpm.
Figure 4.15 – Structure de l’e´coulement controˆle´ (ξ = 0.8) dans le jeu.
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4.2.3 Caracte´ristique ψ = f(φ)
Afin d’estimer la pre´cision de l’e´tude nume´rique, le tableau 4.3 montre l’e´va-
luation de l’erreur relative moyenne des deux coefficients φ et ψ de chaque carac-
te´ristique pre´sente´e dans la figure 4.16. L’erreur sur le coefficient de pression ψ
varie entre 10 et 18% et augmente le´ge`rement avec la vitesse de rotation. L’erreur
sur le coefficient de de´bit φ varie entre 1 et 5%.
Table 4.3 – Pre´cision de la simulation pour les deux coefficients φ et ψ.
1000 rpm 2000 rpm
ξ 0 0.4 0.8 0 0.4 0.8
Erreur φ (%) 2 4 1 4 5 5
Erreur ψ (%) 11 16 12 16 18 15
La figure 4.16 compare les re´sultats nume´riques et expe´rimentaux obtenus
pour la caracte´ristique du ventilateur. A l’instar de l’effet du taux d’injection
ξ, pre´ce´demment de´crit dans l’e´tude expe´rimentale, et particulie`rement pour la
plage des coefficients de de´bit φ importants, la simulation nume´rique pre´voit
pratiquement la meˆme tendance de variation de la caracte´ristique du ventilateur.
Pour le taux d’injection ξ = 0.8, l’ame´lioration des performances (e´volution du
faisceau de courbes), nume´riques et expe´rimentales, par rapport a` la configuration
naturelle est sensiblement identique. Le de´calage est faible pour le cas du taux
d’injection ξ = 0.4 conside´re´ nume´riquement.
4.2.4 Gain en puissance ae´raulique
D’apre`s l’expression (3.3) du gain en puissance ae´raulique, exprime´ a` travers
le taux de variation du produit de´bit-pression, celui-ci traduit localement le taux
du de´calage des caracte´ristiques ψ = f(φ) relativement a` la courbe naturelle.
Cette notion permet l’estimation de la pre´cision de la simulation nume´rique.
L’e´tude expe´rimentale a permis de mettre en e´vidence un gain maximal de
53% obtenu pour les conditions de vitesse de 1000 rpm, Φ = 375 mm et ξ = 0.8,
(figure 4.17.a). Ce gain est environ identique a` celui obtenu par la simulation
nume´rique. Un re´sultat qui me´rite d’eˆtre explorer dans les futurs travaux. On
peut le constate´ selon le de´calage quasiment identique observe´ dans les deux
caracte´ristique ψ = f(φ), nume´rique et expe´rimentale, (figure 4.16). Ne´anmoins,
il y a lieu de noter que pour un taux d’injection ξ = 0.4 utilise´ pour les coefficients
φ importants, la simulation pre´voit de faibles gains en raison des faibles pressions
obtenues.
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Figure 4.16 – Caracte´ristiques du ventilateur (16 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) sans controˆle, (l) ξ = 0.4, (s) ξ = 0.8,
Re´sultats de la simulation () sans controˆle, (m) ξ = 0.4, (4) ξ = 0.8.
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Figure 4.17 – Gain en puissance ae´raulique (16 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) ξ = 0.4, (l) ξ = 0.8
Re´sultats de la simulation () ξ = 0.4, (m) ξ = 0.8.
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4.2.5 Couple re´sistant
La figure 4.18 montre l’e´volution du couple re´sistant calcule´ par voies, nu-
me´rique et expe´rimental. Les valeurs obtenues sont pratiquement faibles pour
les deux vitesses de rotation conside´re´es et semblent e´voluer inde´pendamment
du diame`tre du diaphragme Φ. Cependant, pour des vitesses de rotation plus
importantes, les valeurs du couple re´sistant, montrent une influence significative
quant a` l’e´volution de la puissance motrice et donc du rendement statique.
Pour rappel, l’e´tude expe´rimentale (chapitre 03) a permis de conclure que
pour un controˆle par 16 trous on atteint une re´duction maximale du couple d’en-
viron 19% pour les conditions de vitesse de 1000 rpm, du diame`tre Φ = 300 mm
et du taux d’injection ξ = 0.8. L’explication vient du fait que le ventilateur se
trouve dans une configuration d’arrosoir rotatif. Le couple devient important
pour une vitesse de rotation importante (2000 rpm). Dans le jeu de fonctionne-
ment, les frottements restent pre´dominants car l’apport du soufflage en termes
de re´duction du couple re´sistant reste minime.
Dans la simulation nume´rique, d’apre`s le tableau 4.4 les re´ductions maximales
du couple sont estime´es a` :
– 80% pour (1000 rpm, ξ = 0.8 et inde´pendamment du coefficient de de´bit).
– 8% pour (2000 rpm, Φ = 300 mm et ξ = 0.8).
On note que le gain en couple obtenu expe´rimentalement (19%) est relative-
ment faible devant la valeur du gain issu de la simulation (80%). Ceci pourrait
eˆtre duˆ a` plusieurs facteurs expe´rimentaux dont :
– Sensibilite´ du coupleme`tre utilise´ (HBM 5N.m). L’e´tendue de mesure semble
importante relativement aux faibles mesures effectue´es. Il est souhaitable
d’e´quiper le montage expe´rimental par un coupleme`tre plus adapte´. De
plus, la mesure n’est pas directe en raison de la contrainte d’encombre-
ment du montage. La possibilite´ de positionner le coupleme`tre en amont
du ventilateur (a` l’inte´rieur du caisson) a e´te´ abandonne´e pour raison de
perturbations induites au sein de l’e´coulement amont aspire´. Dans le cas
ou` le montage s’effectue a` l’aval du ventilateur, le coupleme`tre doit eˆtre
e´quipe´ d’un arbre creux (pour assurer l’e´coulement du controˆle) avec des
accouplements e´tanches pour reme´dier aux fuites du de´bit d’injection.
– Difficulte´ de la de´termination des couples e´le´mentaires du montage (trans-
mission par courroie, accouplement, joint tournant, . . . etc). On a conside´re´
l’approche du couple net (sans et avec ventilateur) avec l’hypothe`se qu’avec
ou sans controˆle, les couples e´le´mentaires restent invariables.
– Revoir l’utilisation du premier dispositif du controˆle propose´ (partie 2.4.2.1).
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Pour comprendre la source de la re´duction nume´rique importante du couple
(80%), on a proce´de´ a` la de´termination des couples e´le´mentaires de toutes les
parois mobiles afin d’e´valuer la contribution locale du controˆle.
En configuration naturelle, toutes les parois exte´rieures du ventilateur pre´-
sentent un couple ne´gatif (re´sistant). Il est positif pour un e´coulement controˆle´
seulement pour les parois late´rales des trous d’injection et dans certaines condi-
tions pour les parois inte´rieures de la virole. A partir du tableau 4.4, on peut
dire que la re´duction de 80% provient de l’interaction simultane´e de l’e´coulement
inte´rieur dans la virole et au passage des trous d’injection.
Table 4.4 – E´volution du couple C (N.m) des parois mobiles (16 trous).
1000 rpm 2000 rpm
ξ 0 0.4 0.8 0 0.4 0.8
Cnet moyen -0.1485 -0.1646 -0.0275 -0.5940 -0.6475 -0.5959
Parois trous / +0.0147 +0.2765 / +0.0109 +0.2484
Parois virole / -0.0011 +0.0047 / -0.0032 -0.0024
(a)
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Figure 4.18 – E´volution du couple du ventilateur (16 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) sans controˆle, (l) ξ = 0.4, (s) ξ = 0.8,
Re´sultats de la simulation () sans controˆle, (m) ξ = 0.4, (4) ξ = 0.8.
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4.2.6 Rendement statique
On s’inte´resse dans cette partie essentiellement aux re´sultats nume´riques. Le
bilan des puissances (ae´raulique, d’injection et me´canique) me`ne a` l’e´volution du
rendement de´crit dans la figure 4.19.
Relativement aux re´sultats de la CFD, on note une ame´lioration du rendement
statique de seulement 4% pour deux points ayant pour conditions ope´ratoires :
(φ = 0.1420 et φ = 0.1578, 2000 rpm, ξ = 0.8)
Ceci revient au gain en puissance ae´raulique le´ge`rement important obtenu
pour ces deux points, (figure 4.17.b). Cependant, malgre´ pour les conditions
(1000 rpm et ξ = 0.8), la re´duction conside´rable de 80% du couple et l’e´volution
importante de la puissance ae´raulique associe´e, on note une re´duction significative
du rendement statique. Dans ce cas de figure, seule la puissance d’injection Pinj
semble eˆtre le parame`tre dominant. Elle est estime´e en termes du taux de l’e´nergie
cine´tique (relations 3.4 et 3.5) comme suit :
Pinj =
1
2
ρinj q
3
inj
S2inj
Le proble`me re´side dans le fait que cette puissance de´pend de la section de
passage Sinj, choisie a` l’entre´e du joint tournant ayant un diame`tre de 20 mm
(soit Sinj = pi.10
−4m2).
Un autre utilisateur du banc d’essai peut conside´rer une section d’injection
S
′
inj situe´e au moyeu au niveau des entre´es inte´rieures des six aubes (soit S
′
inj =
15.10−4m2). Si on prend la meˆme masse volumique entre les deux section Sinj et
S
′
inj, le tableau 4.5 re´sume l’influence du choix de cette section sur la puissance
et la vitesse de l’e´coulement controˆle´.
Par la suite, si on conside`re la section S
′
inj, le calcul montre que pour les
deux points nominaux pre´ce´dents (φ = 0.1420 et 0.1578, 2000 rpm, ξ = 0.8), on
aura un saut du rendement statique de 4 a` 14%. Plus loin, pour les conditions
ope´ratoires (1000 rpm, ξ = 0.8), le rendement atteint 200% en raison des faibles
valeurs de la puissance injecte´e.
Finalement, en raison de la sensibilite´ du rendement relativement au choix
des conditions d’injection, il serait pre´fe´rable d’estimer cette puissance par un
bilan d’enthalpie entre l’entre´e du joint tournant et la sortie des trous.
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Table 4.5 – Variation des conditions du controˆle.
Sinj = pi.10
−4m2 S′inj = 15.10
−4m2
ξ ρinj (Kg/m
3) V (m/s) Pinj (Watt) V (m/s) Pinj (Watt)
0.4 1.30 21.22 1.95 4.47 0.08
0.8 2.42 42.22 29.06 8.94 1.28
(a)
0 . 1 0 0 . 1 2 0 . 1 4 0 . 1 6 0 . 1 8 0 . 2 0 0 . 2 21 0
2 0
3 0
4 0
5 0
6 0
 
 
 s
(%
)

(b)
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Figure 4.19 – Rendement statique du ventilateur (16 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) sans controˆle, (l) ξ = 0.4, (s) ξ = 0.8,
Re´sultats de la simulation () sans controˆle, (m) ξ = 0.4, (4) ξ = 0.8.
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4.2.7 De´bit de fuite
La re´duction du de´bit de fuite avec e´valuation de son influence sur les diffe´-
rentes puissances du ventilateur constitue un des objectifs premiers de la pre´sente
e´tude. Dans cette optique, la simulation nume´rique permet d’acce´der a` l’e´volu-
tion de l’e´coulement dans des zones pre´sentant des difficulte´s de mesure au plan
expe´rimental. Le de´bit de fuite ge´ne´re´ dans un espace limite´ de 04 mm est un
exemple typiquement illustratif. Dans notre travail, ce de´bit Qfuite est calcule´ a`
25% de la sortie du de´bit de fuite (amont du ventilateur).
On de´finie le taux du de´bit de fuite comme suit :
τ =
Qfuite
Qv
(4.3)
On pre´sente la variation de ce facteur obtenu pour les conditions ope´ratoires
adopte´es pour les cas, naturel et controˆle´, (figure 4.20).
En configuration sans controˆle, ce facteur est proportionnel a` la vitesse de
rotation et inversement proportionnel au diame`tre du diaphragme. En d’autres
termes, plus l’e´coulement devient axial (augmentation du diame`tre du diaphragme),
plus la de´viation radiale et donc le de´bit de fuite a` travers la virole se re´duit. Ceci
est re´ve´le´ par l’analyse qualitative a` travers la figure 4.9. L’effet de l’une des deux
sources du de´bit de fuite correspondant a` la de´viation radiale de l’e´coulement est
alors fortement atte´nue´e (voir figure 3.13).
Pour un e´coulement controˆle´, l’e´volution du taux de de´bit de fuite τ est rela-
tivement constante. On note une le´ge`re diminution d’environ 2% pour la vitesse
2000 rpm et ξ = 0.4 mais reste minime comme ame´lioration de la caracte´ristique
ψ = f(φ) du ventilateur. Pour le reste des configurations de controˆle, le facteur
τ est re´duit d’environ 10%.
A la vitesse de 1000 rpm et pour ξ = 0.4 et ξ = 0.8, on remarque le phe´-
nome`ne de saturation locale pour la re´duction du de´bit de fuite. L’injection a`
ξ = 0.8 re´duit davantage le de´bit de fuite ce qui concorde avec les ame´liorations
constate´es des gains, en puissance ae´raulique et en couple (figure 4.17 et 4.18).
Afin d’estimer la variation propre de ce de´bit relativement a` l’e´coulement
naturel, on de´finit, a` l’instar de la puissance ae´raulique, le gain en de´bit de fuite
comme suit :
Eτ (%) =
Qfuite 0 −Qfuite
Qfuite 0
· 100 (4.4)
ou` Qfuite 0, est le de´bit de fuite calcule´ a` l’e´tat naturel et Qfuite pour le cas
controˆle´. La figure 4.21 pre´sente l’e´volution de ce gain en de´bit de fuite.
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A partir des deux figures 4.20 et 4.21, les re´sultats se pre´sentent en moyenne
comme suit :
◦ Pour la vitesse de 2000 rpm et un taux d’injection de ξ = 0.4, une dimi-
nution de 2% du facteur τ se traduit par une re´duction propre d’environ
Eτ = 20% du de´bit de fuite.
◦ Pour le reste des courbes relatives aux cas controˆle´s, prenant le point maxi-
mum de Eτ obtenu pour (1000 rpm, ξ = 0.8 et Φ = 267 mm), ou` une
re´duction de 8% du facteur τ correspond a` une re´duction propre du de´bit
de fuite Eτ = 80%.
4.2.8 Effet de la compressibilite´
Pour le taux d’injection ξ = 0.8 et d’apre`s la figure 4.14, le champ de la
vitesse absolue est plus important au niveau de l’axe du jet ou` les effets de
compressibilite´ peuvent apparaˆıtre.
Des tests de simulation nume´rique ont e´te´ e´labore´s pour ξ = 0.8 en conside´-
rant l’e´coulement stationnaire et compressible.
Le tableau 4.6 montre l’effet de la compressibilite´ en moyenne sur les diffe´-
rentes performances conside´re´es et qui reste local pour l’e´valuation du couple au
niveau des parois des trous d’injection et de la virole.
A titre indicatif, le signe ne´gatif (−) de´signe la re´duction de la grandeur
physique par rapport a` la simulation incompressible.
Table 4.6 – Effet de la compressibilite´ pour ξ = 0.8.
1000 rpm 2000 rpm
Gain en couple net −13% −3%
Gain en couple parois des trous −10% −10%
Gain en couple parois de la virole −50% +92%
Gain en puissance ae´raulique −1% /
De´bit de fuite −2% /
Rendement statique −2% −1%
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Figure 4.20 – E´volution du taux du de´bit de fuite (16 trous d’injection) :
1000 rpm : (n) sans controˆle, () ξ = 0.4, () ξ = 0.8,
2000 rpm : (l) sans controˆle, (m) ξ = 0.4, (m) ξ = 0.8.
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Figure 4.21 – E´volution du gain en de´bit de fuite (16 trous d’injection) :
1000 rpm : () ξ = 0.4, () ξ = 0.8,
2000 rpm : (m) ξ = 0.4, (m) ξ = 0.8.
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4.3 Configuration du controˆle pour ξ = 1.2 et 1.6
4.3.1 Proce´dure et estimation des conditions du controˆle
D’apre`s l’e´tude expe´rimentale et pour une configuration a` 16 trous d’injection,
la re´sistance du ventilateur a` l’e´coulement inte´rieur se limite a` un taux d’injection
(ξ = 0.8). On veut pousser plus loin encore les limites du controˆle afin d’estimer le
comportement du ventilateur pour l’e´volution des gains en puissance ae´raulique
et en couple, particulie`rement. Pour cela, on conside`re deux valeurs pour le taux
d’injection correspondant au multiple du taux d’injection minimal utilise´ (ξ =
0.4). Les valeurs du taux a` e´tudier sont :
ξ = 0.8 ; 1.2 et 1.6.
D’autre part, on va exploiter le domaine pe´riodique (figure 4.2) avec un
nombre de 03 trous d’injection par aube (un nombre total de 18 qui reste as-
sez proche de 16). La simulation est conside´re´e stationnaire et compressible.
Afin de de´finir la condition d’entre´e de de´bit massique d’injection, on pro-
ce`de a` l’extrapolation de l’e´volution de la pression d’injection et de la masse
volumique en fonction du taux d’injection (tableau 4.2). Le tableau 4.7 montre
les conditions d’entre´es extrapole´es. La puissance injecte´e calcule´e est utilise´e
pour la de´termination du rendement statique.
Table 4.7 – Variation des conditions du controˆle extrapole´es.
Joint tournant Entre´e d’aube
ξ Ps jt(bar) ρ
′(kg/m3) Pinj (Watt) qm (kg/s)
0.8 2.05 2.42 29 0.00540
1.2 2.97 3.50 142 0.01166
1.6 3.91 4.60 442 0.02045
4.3.2 Performances globales pour 18 trous d’injection
A l’instar de l’e´tude mene´e pour 16 trous d’injection, l’e´tude des performances
portera sur l’e´volution de la caracte´ristique ψ = f(φ), des gains en puissance
ae´raulique et en couple, le rendement statique et le gain en de´bit de fuite.
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Caracte´ristique ψ = f(φ) et gain en puissance ae´raulique
A la vitesse de 1000 rpm, il y a une saturation du controˆle pour ξ = 1.2 et 1.6
(figure 4.22.a). Le gain en puissance ae´raulique de´passe 100% pour le coefficient
de de´bit important (figure 4.23). Un comportement similaire est obtenu pour la
vitesse de 2000 rpm et un taux d’injection (ξ = 1.6).
(a)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5
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
(b)
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 20 , 0 0
0 , 0 5
0 , 1 0
0 , 1 5
0 , 2 0
0 , 2 5
 
 


Figure 4.22 – Caracte´ristiques du ventilateur (18 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) sans controˆle.
Re´sultats de la CFD () sans controˆle, (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6.
0 , 1 0 0 , 1 2 0 , 1 4 0 , 1 6 0 , 1 8 0 , 2 0 0 , 2 2
0
2 0
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n (%
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
Figure 4.23 – Gain en puissance ae´raulique (18 trous d’injection) par CFD :
1000 rpm : (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6
2000 rpm : (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6.
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Couple
Le tableau 4.8 pre´sente l’e´volution des couples nets en moyenne obtenus pour
les trous d’injection et l’inte´rieur de la virole. On constate que :
– Un couple positif (phe´nome`ne autorotation) obtenue pour la vitesse de
1000 rpm et les deux taux d’injection ξ = 1.2 et 1.6 et (e´galement pour
2000 rpm et ξ = 1.6). Un gain positif de l’ordre de ”12 fois” de celui du cas
sans injection (ξ = 0) est atteint pour la vitesse de rotation de 1000 rpm
et un taux d’injection de (ξ = 1.6).
– Le couple des parois late´rales des trous d’injection contribue en grande
partie a` la re´duction voire l’apport en couple positif. En effet, un compromis
entre le taux d’injection et la vitesse de rotation, la vitesse de sortie a` travers
les trous contribuerait, selon le bilan de quantite´ de mouvement local, au
de´veloppement d’une force de pousse´e e´le´mentaire (configuration d’arrosoir
rotatif).
– Le bilan du couple de ces forces de pousse´e et celui du reste des parois
mobiles du ventilateur contribue a` l’e´volution du Cnet moyen donne´e par le
tableau 4.8.
Pour un essai dont le couple net est positif, le rendement statique est de´ter-
mine´ par la relation :
ηs =
∆Ps Qv
Pinj − Cnetω (4.5)
Table 4.8 – E´volution du couple C (N.m) des parois mobiles (18 trous).
1000 rpm 2000 rpm
ξ 0 0.8 1.2 1.6 0 0.8 1.2 1.6
Cnet -0.1557 -0.0699 +0.4635 +1.7026 -0.6178 -0.6338 -0.3038 +0.6539
Trous / +0.2284 +0.9711 +2.4863 / +0.2019 +0.8949 2.3392
Virole / -0.0012 +0.0254 +0.0445 / -0.0066 -0.0080 -0.0060
Rendement statique :
L’analyse des re´sultats, figure 4.24, montre pratiquement les meˆmes re´sul-
tats et remarques rapporte´s pour la configuration du controˆle 16 trous. Avec
les ame´liorations obtenues a` la fois pour la puissance ae´raulique (100%) et celle
du couple (un gain positif a` ”12 fois” du couple ge´ne´re´ en configuration sans
controˆle), la puissance d’injection reste pre´dominante dans le bilan global (Ta-
bleau 4.7). Cependant, on note une augmentation de 4% du rendement statique
pour les conditions de la simulation : 2000 rpm, φ = 0.1636 et ξ = 0.8.
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De´bit de fuite :
La figure 4.25 montre l’e´volution du gain en de´bit de fuite. Des re´ductions
conside´rables sont obtenues. Pour les deux conditions (1000 rpm, ξ = 1.6, Φ =
375 mm) et (2000 rpm, ξ = 1.6, Φ = 300 mm), la re´duction propre du de´bit
de fuite peut atteindre l’annulation de l’e´coulement de retour Eτ ≈ 100%, voire,
changer la direction du de´bit de fuite Eτ > 100% obtenue pour (1000 rpm,
ξ = 1.2, Φ = 336 et 375 mm).
(a)
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Figure 4.24 – Rendement statique du ventilateur (18 trous d’injection) :
(a) 1000 rpm, (b) 2000 rpm.
Re´sultats expe´rimentaux (n) sans controˆle.
Re´sultats de la CFD () sans controˆle, (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6.
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Figure 4.25 – E´volution du gain en de´bit de fuite (18 trous d’injection) :
1000 rpm : (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6
2000 rpm : (4) ξ = 0.8, (×) ξ = 1.2, (∗) ξ = 1.6.
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4.3.2.1 Analyse qualitative de l’e´coulement Controˆle´
Pour le re´sultat inte´ressant ou` le de´bit de fuite change de direction Eτ > 100%
(figure 4.25), obtenu pour les conditions du controˆle de vitesse 1000 rpm, du
diame`tre du diaphragme Φ = 375 mm et du taux d’injection ξ = 1.2, on montre
pour ce cas de figure les champs de la pression statique, de la vorticite´ et les
lignes de courant dans la zone radiale du jeu (R = 196 mm), (figure 4.26).
L’analyse de la topologie de cet e´coulement montre que le soufflage peut
provoquer les effets suivants :
– Aspiration d’une partie de l’air alimentant la structure du tourbillon amont
du ventilateur. En d’autres termes, le soufflage est un moyen de controˆle
permettant la re´duction de l’e´chelle spatiale de ce tourbillon.
– De´veloppement de deux structures tourbillonnaires a` l’entre´e du jeu radial
(aval du ventilateur) permettant de bloquer partiellement les sources du
de´bit de fuite.
– Concentration de la vorticite´ au niveau des trous et de leurs voisinages.
Dans le but de caracte´riser la compressibilite´ locale au niveau du trou, on
pre´sente dans le plan axial de ces trous z = 31 mm les champs re´sultant du
nombre de Mach absolu et les pressions, statique et totale, pour la vitesse de
rotation 1000 rpm et les deux taux d’injection ξ = 1.2 et ξ = 1.6), figure 4.27.
Au voisinage du trou, l’e´coulement est localement transonique. Un nombre
de Mach de 0.8 et 1.2 est atteint respectivement pour ξ = 1.2 et ξ = 1.6. Ce
type d’e´coulement peut conduire a` l’apparition des ondes de choc ou de de´tente
selon la ge´ome´trie d’attaque. Dans notre cas, en raison des gradients ne´gatifs
importants obtenus pour les deux pressions, statique et totale, la configuration
est le sie`ge d’une de´tente. Ces gradients sont proportionnels au taux d’injection.
Ainsi, l’e´quilibre des pressions entre la zone du jeu radial et la partie inte´-
rieure du ventilateur induit une de´tente rapide ge´ne´rant une force de pousse´e
e´le´mentaire importante dont le couple est localement positif.
En revanche, les pressions importantes, statique ou totale, constate´es dans
la partie creuse du ventilateur, ou` on note une pression totale absolue d’environ
(1.8 bar pour ξ = 1.2) et (2.5 bar pour ξ = 1.6), peuvent contribuer a` la de´-
formation du mate´riau voire a` sa de´gradation ou rupture. Cette pression est a`
conside´rer comme parame`tre de contrainte fonctionnelle importante lors du choix
du mate´riau pour le proce´de´ de fabrication par rotomoulage.
126 Chapitre 4 : Mode´lisation nume´rique
Figure 4.26 – Structure de l’e´coulement controˆle´
(1000 rpm, ξ = 1.2, Φ = 375 mm) dans le jeu R = 196 mm.
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Figure 4.27 – Champs du nombre de Mach, pression statique et pression totale
au niveau du trou d’injection z = 31 mm, a` gauche ξ = 1.2, a` droite ξ = 1.6.
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4.4 Conclusion
L’e´tude nume´rique re´alise´e concerne la reproduction du montage expe´rimental
et les conditions du controˆle pour la configuration de 16 trous d’injection. La
re´ponse du ventilateur pour les deux vitesses de rotation (1000 et 2000 rpm) et
les deux taux d’injection (ξ = 0.4 et ξ = 0.8) est conside´re´e.
Les comparaisons des re´sultats nume´riques et expe´rimentaux ont permis de
mettre au point et de valider la de´marche nume´rique. Les re´sultats nume´riques
sont fortement conditionne´s par la qualite´ du maillage, de la dimension du do-
maine tournant, le choix du mode`le de calcul, . . . etc.
L’analyse de la topologie de l’e´coulement, notamment a` travers le jeu radial
a permis d’expliquer son e´volution et sa re´ponse a` la strate´gie de controˆle impo-
se´e. Il en ressort que pour une faible vitesse de rotation (1000 rpm) et un taux
d’injection important ξ = 0.8, les re´sultats nume´riques montrent des gains consi-
de´rables en puissance ae´raulique 53%, en couple net 80% et en taux du de´bit de
fuite 8%. Pour ce dernier, une re´duction propre du de´bit de fuite atteint environ
80%.
L’e´tude nume´rique avec 18 trous d’injection ou` on a pris 03 trous d’injection
sur un domaine pe´riodique (1/6 du ventilateur) a montre´ la possibilite´ d’ame´lio-
rer d’avantage, la caracte´ristique du ventilateur, son couple et le de´bit de fuite.
Cependant, le rendement reste faible comparativement au gain obtenu en raison
de la valeur importante de la puissance injecte´e.
Conclusion ge´ne´rale et
perspectives
Conclusion ge´ne´rale
Dans ce travail, le controˆle de l’e´coulement au niveau du jeu de fonction-
nement d’un ventilateur axial de refroidissement d’automobile est conside´re´ a`
travers une investigation avec les deux approches, nume´rique et expe´rimentale.
L’objectif e´tant de re´duire le de´bit de fuite qui se cre´e dans la zone du jeu radial
pour limiter, ainsi, les effets ne´gatifs ge´ne´re´s par ses interactions avec l’e´coule-
ment fluide en e´volution.
Cette e´tude s’inscrit dans le cadre d’une collaboration entre les trois labora-
toires PIMM et DynFluid de l’ENSAM-Paris et le Laboratoire MDF de l’EMP-
Alger. Spe´cifiquement, l’e´tude apporte une contribution a` l’ensemble des travaux
engage´s pour faire prospection d’une nouvelle ge´ne´ration de ventilateurs conc¸us
et re´alise´s par le proce´de´ de rotomoulage. Ce proce´de´ permet de de´velopper un
ventilateur a` forme creuse et une e´paisseur sensiblement uniforme, d’ou` l’ide´e du
controˆle de l’e´coulement par soufflage rotatif.
Essentiellement, trois aspects ont e´te´ traite´s, a` savoir :
– Expe´rimentalement :
+ Re´alisation du ventilateur par le proce´de´ de rotomoulage.
+ Re´alisation en aval du ventilateur d’un banc d’essai pour le controˆle
actif par soufflage tournant.
– Nume´riquement :
+ Reproduction nume´rique du fonctionnement du ventilateur, naturel et
controˆle´, dans le banc d’essai ISO 5801.
Le protocole de la re´alisation d’une se´rie de ventilateurs par rotomoulage a
e´te´ mene´ dans le laboratoire PIMM/ENSAM. Il est e´tabli que la qualite´ de pie`ces
re´alise´es de´pend particulie`rement des parame`tres ope´ratoires de la manipulation
tels que, les vitesses de rotation des deux axes de la rotomouleuse, la tempe´-
rature et les temps du chauffage et du refroidissement, la nuance de la poudre
utilise´e,. . . etc. La difficulte´ majeure rencontre´e est relative a` l’e´paisseur faible
du ventilateur se traduisant par la fragilite´ des aubes notamment au niveau du
bord de fuite. Elle persiste malgre´ des tests de re´alisation supple´mentaires faisant
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intervenir la variation des conditions du rotomoulage de´crites auparavant, voire
l’augmentation de la masse de la poudre polye´thyle`nes se concentre par centri-
fugation dans la virole. Il devient alors ne´cessaire de renforcer la re´sistance du
ventilateur par rapport a` l’e´coulement inte´rieur et d’augmenter l’intervalle des
taux d’injection.
Une se´rie de quelques ventilateurs a e´te´ re´alise´e et un banc d’essai est mis en
place pour exe´cution des expe´rimentations relatives au controˆle de l’e´coulement
par soufflage rotatif. Trois vitesses de rotation pour le ventilateur sont conside´-
re´es, a` savoir, 1000 rpm, 1500 rmp et 2000 rpm. Les facteurs parame´triques de
l’e´tude sont : le taux d’injection ξ, le nombre de trous pratique´s et le diame`tre
du diaphragme Φ.
Les mesures expe´rimentales ont permis de caracte´riser le sillage du ventilateur
en conside´rant l’influence du controˆle sur la configuration de l’e´coulement axial
(correspondant aux valeurs maximales du coefficient de de´bit et du diame`tre
du diaphragme). E´galement, il a e´te´ proce´de´ a` l’e´valuation des performances
globales du ventilateur a` travers la mesure de la de´pression dans le caisson, le
couple re´sistant et la puissance injecte´e. L’obtention de ces parame`tres a permis
de de´crire l’e´volution du rendement statique a` travers ses diffe´rentes composantes
exprime´es en termes de la puissance me´canique, ae´raulique et d’injection.
La position axiale optimale pour le ventilateur par rapport au carter a e´te´
e´galement de´termine´e en conside´rant deux configurations pour l’e´coulement, a`
savoir, naturel et controˆle´ a` ξ = 0.8. L’e´valuation des ame´liorations sur les per-
formances obtenues pour le ventilateur montrent que la position zfan = 0 mm
est la position de fonctionnement optimale.
Afin d’appre´cier l’effet du proce´de´ de rotomoulage, la de´pression ge´ne´re´e dans
le caisson d’aspiration est e´value´e pour chacun des ventilateurs re´alise´s. Il ressort
que le gain en puissance ae´raulique pre´sente un optimum pour chaque ventilateur
variant de 30 a` 53%. Cette large plage de variation re´sulte principalement des
conditions ope´ratoires du rotomoulage et des de´fauts de fabrication du ventila-
teur. Certes un gain de 53% est important, mais il est obtenu pour des puissances
ae´rauliques relativement faibles et pour faible vitesse de rotation 1000 rpm. En
revanche, pour les meˆmes conditions ope´ratoires, a` 1500 et 2000 rpm on atteint
respectivement un gain maximal de l’ordre de 42% et 34% pour des puissances
ae´rauliques mode´re´es.
Les re´sultats expe´rimentaux obtenus ont permis, e´galement, d’e´tablir que le
controˆle par 16 trous pratique´s sur le ventilateur est mieux adapte´ que le controˆle
par 32 trous en termes de performances globales.
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Pour 16 trous d’injection, les ame´liorations atteintes par le rendement sta-
tique sont moyennement accepte´es (6%) obtenues pour les conditions du controˆle
(1000 rpm, ξ = 0.4, et diame`tre du diaphragme Φ = 300 mm). Avec un taux
d’injection de ξ = 0.8, la nappe de mesure de la vitesse axiale re´alise´e par le
tube de Pitot statique a montre´e une nette augmentation de la vitesse au voisi-
nage de l’extre´mite´ des aubes (a` partir r/R > 0.8). Ce qui revient a` dire que le
controˆle a contribue´ a` l’atte´nuation de la source du de´bit de fuite provenant de
l’aval de la virole. De plus, ce qui s’ave`re particulie`rement inte´ressant la bonne
concordance du de´bit volumique e´value´ par la norme ISO 5801 et celui calcule´
par inte´gration du profil de la vitesse axiale, soit une erreur d’environ 2% a` la
sortie du ventilateur.
Les re´sultats expe´rimentaux de la configuration rentable (16 trous) ont e´te´
compare´s avec ceux de l’e´tude nume´rique. De meˆme, on a e´tudie´ la variation des
gains, en puissance ae´raulique et en couple, et l’e´volution du de´bit de fuite. La
de´termination de la plage de fonctionnement des faibles pressions du ventilateur a
montre´ des difficulte´s nume´riques de convergence. Au plan nume´rique, le mode`le
de calcul est valide´ par rapport aux re´sultats expe´rimentaux, avec des pre´cisions
(1 a` 5%) et (10 a` 18%) pour les deux coefficients de de´bit et de la pression,
respectivement. La plage du taux d’injection est alors extrapole´e aux valeurs
ξ = 1.2 et 1.6 en conside´rant un nombre de 18 trous. Il est e´tablit que pour une
faible vitesse de rotation (1000 rpm), des ame´liorations significatives en gains en
puissance ae´raulique (100%), en couple mettant le ventilateur en autorotation
(positif a` 12 fois) et en de´bit de fuite sont obtenues. Ce dernier, peut, sous
certaines conditions, eˆtre comple`tement annule´ (confine´ dans le jeu) voire changer
de direction.
Ainsi pour clore, le fonctionnement rentable du ventilateur controˆle´ au niveau
du jeu radial est assure´ par une faible vitesse de rotation, un nombre de trous
re´duit et un taux d’injection important.
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Perspectives
En perspectives, la pre´sente e´tude ouvre des voies pour d’innombrables ex-
tensions aux plans nume´rique et expe´rimental.
Pour l’approche CFD, il convient de conside´rer :
– Les parame`tres relatifs aux trous d’injection (position axiale, forme, dimen-
sion et orientation).
– Le circuit inte´rieur du de´bit d’injection (pertes de charges, gain en couple
pour la virole et les trous d’injection).
– Les effets instationnaires et ae´roacoustiques.
– E´tude du controˆle passif de l’e´coulement ou` le de´bit d’injection est assure´
par un ventilateur centrifuge monte´ au moyeu (figure 4.28).
– E´tude comparative du soufflage fixe re´alise´ au niveau du carter et celui de
la pre´sente e´tude (rotatif).
Pour l’approche expe´rimentale :
– Reproduire la configuration nume´rique rentable pour le ventilateur.
– Ame´liorer la re´sistance me´canique du ventilateur en optimisant le proce´de´
du rotomoulage et le comportement rhe´ologique du polyme`re afin de re´duire
les de´fauts inhe´rents a` la fabrication (bord de fuite, bulle d’air,. . . etc).
– E´quiper le banc d’essai par des instruments de mesures plus performants et
moins intrusifs (Coupleme`tre, PIV, LDV,. . . etc) afin de suivre l’e´volution
de la topologie locale du jet et d’estimer avec pre´cision le couple et la
puissance injecte´e.
Figure 4.28 – Controˆle passif utilisant un ventilateur centrifuge.
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